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Resumen
La turbosobrealimentacio´n de motores alternativos ha permitido reducir
enormemente su consumo de combustible y sus emisiones contaminantes.
Es posible obtener parte de la energ´ıa residual de los gases de escape con
una turbina y sobrealimentar los cilindros mediante un compresor arrastra-
do por la primera. En el caso de los motores de encendido provocado, una
de las opciones ma´s atractivas para la etapa de turbina es la de usar una
configuracio´n radial con voluta de tipo ”twin”. As´ı, es posible reducir los
fuertes feno´menos de interferencia debidos a la apertura y cierre de va´lvulas
de escape entre distintos cilindros y, por tanto, optimizar todo el proceso
de renovacio´n de la carga. Se vuelve muy interesante contar con herramien-
tas de ca´lculo ra´pido que permitan estimar las actuaciones de este tipo de
turbinas con un coste reducido. De este modo, es posible realizar campan˜as
de simulacio´n exhaustivas para disen˜ar y optimizar el motor. Este trabajo
presenta un me´todo de caracterizacio´n de este tipo de turbinas que permite
obtener sus actuaciones, incluyendo su comportamiento acu´stico.
I

Abstract
The turbocharging of alternative engines has greatly reduced their fuel
consumption and pollutant emissions. It is possible to obtain part of the
residual energy of the exhaust gases with a turbine and supercharge the
cylinders by means of a compressor driven by the first one. In the case of
triggered ignition engines, one of the most attractive options for the turbine
stage is to use a radial configuration with a ”twin”type volute. Thus, it is
possible to reduce the strong interference phenomena due to the opening and
closing of exhaust valves between different cylinders and, therefore, to adapt
the whole process of renewal of the load. It becomes very interesting to have
quick calculation tools that estimate the operations of this type of turbines
with a reduced cost. In this way, it is possible to carry out comprehensive
simulation campaigns to design and modify the engine. This work presents
a method of characterizing this type of turbines that allows to obtain its
performances, including its acoustic behavior.
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Cap´ıtulo 1
Introduccio´n
1.1. Motivacio´n
Su uso y una normativa cada vez menos permisiva son dos de los motivos
fundamentales que hacen del motor de combustio´n interna alternativo una la
de las fuentes de investigacio´n ma´s importantes del mundo de nuestros d´ıas.
Infinidad de recursos humanos, econo´micos y materiales son necesarios cada
d´ıa para llevar a cabo desarrollos que hagan frente a la normativa acu´stica
y legislacio´n ambiental impuesta por los gobernantes, teniendo en cuenta
siempre lo que demanda el consumidor. Debido a la complejidad que poseen
a d´ıa de hoy dichos motores, nos vemos en la obligacio´n de buscar me´to-
dos de ca´lculo que nos faciliten en la mayor medida posible la obtencio´n de
resultados de una forma ra´pida y lo ma´s aproximada a la realidad posible.
Adema´s, debemos resaltar la importancia de la sobrealimentacio´n en dicho
campo, ya que en los u´ltimos an˜os, un alto porcentaje de motores cuenta
con dicho sistema para mejorar tanto su potencia como su rendimiento. En
concreto, hacemos referencia a la turbina, teniendo en cuenta que pequen˜os
cambios en su geometr´ıa pueden suponen grandes beneficios en su compor-
tamiento, como la reduccio´n de feno´menos de interferencia provocada por la
apertura y cierre de va´lvulas. Por todo lo comentado, vemos conveniente el
estudio acu´stico de una turbina de doble entrada para analizar su compor-
tamiento mediante el uso de matrices de transferencia, con el fin de ahorrar
tiempo y recursos en el ca´lculo.
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1.2. Objetivos
El objetivo principal del Trabajo Fin de Grado, como ya se ha comenta-
do, sera´ estudiar la viabilidad del uso de mapas de funciones de transferencia
acu´sticas que nos muestren el comportamiento de una turbina de tipo twin
mediante el uso del software VEMOD-OpenWam desarrollado por el De-
partamento de Motores Te´rmicos de la Universidad Polite´cnica de Valencia.
Adema´s, enumeraremos una serie de objetivos complementarios al objetivo
principal ya citado:
Conocer y profundizar en aspectos relacionados con los motores de
combustio´n interna alternativo, ma´s en concreto con la influencia de
modificaciones en secciones del turbogrupo.
Familiarizarse con todo tipo de software utilizado, que en gran parte
carece de interfaz, adema´s de perfeccionar en otros ya usados durante
el grado como Matlab o Excel.
Analizar la influencia de la variacio´n de para´metros del motor en los
resultados de nuestro estudio, as´ı como la dependencia de los factores
que influyen en la caracterizacio´n de las matrices de transferencia.
Estudiar y analizar los resultados de un test experimental de una turbi-
na de doble entrada sometida a pulsos de motor en condiciones reales.
Comprobar la viabilidad del uso de matrices de transferencia en casos
sinte´ticos unidimensionales, adema´s del uso de matrices de transferen-
cia “promedio”.
1.3. Metodolog´ıa
La metodolog´ıa empleada sera´ una descripcio´n de la informacio´n nece-
saria para entender el proyecto, que abarcara´ desde el cap´ıtulo 1 hasta el
cap´ıtulo 4 de la memoria. Un estudio experimental, fuente de todos nuestros
resultados experimentales que se usan en el Trabajo Fin de Grado, que se
describe en el cap´ıtulo 5 de la memoria y un estudio teo´rico del cual sur-
gen los resultados y conclusiones de nuestro proyecto , los cuales ocupan
los cap´ıtulos 6, 7 y 8 de nuestra memoria. Contamos adema´s con un plie-
go de condiciones en nuestra segunda parte del TFG y unos presupuestos
detallados para la finalizacio´n de este.
Cap´ıtulo 2
Motor de Combustio´n
Interna Alternativo
2.1. Introduccio´n
Podemos considerar un motor como un dispositivo que permite transfor-
mar todo tipo de energ´ıa en energ´ıa meca´nica. Dentro de ese amplio sector,
se encuentra el motor te´rmico, el cual se puede definir como el dispositivo
que permite obtener energ´ıa meca´nica a partir de la energ´ıa te´rmica con-
tenida en un fluido compresible. Existe la posibilidad de obtener la energ´ıa
a partir de otros tipos de energ´ıa como puede ser la energ´ıa qu´ımica en
energ´ıa te´rmica almacenada en la materia o poder disponer directamente de
esa energ´ıa, como es el caso de la energ´ıa geote´rmica o la solar. En el pri-
mer caso se necesitara´ transformar esa energ´ıa qu´ımica en energ´ıa te´rmica
mediante un proceso adicional, como puede ser un proceso de combustio´n.
Se necesitara´ adema´s disponer de un fluido de trabajo que sea capaz de va-
riar su energ´ıa a partir de la energ´ıa te´rmica y de los elementos meca´nicos
adecuados para que el fluido transformar su energ´ıa en energ´ıa meca´nica.
Dependiendo de do´nde se produzca el proceso de combustio´n los motores se
pueden clasificar en:
Motores de combustio´n externa: si el proceso de combustio´n tiene lugar
de forma externa al fluido de trabajo, como por ejemplo los motores
Stirling.
Motores de combustio´n interna: si el proceso de combustio´n tiene lugar
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en el propio fluido de trabajo, siendo este generalmente una mezcla de
aire combustible.
Dentro de los motores de combustio´n interna, la combustio´n puede pro-
ducirse de forma continua o de forma discontinua, lo que permite dividir a
los motores de combustio´n interna en:
Motores de combustio´n continua, que son aquellos en los que el proceso
de combustio´n ocurre de forma continua en el tiempo y por consiguien-
te el fluido de trabajo debe tambie´n pasar a trave´s del motor de forma
continua.
Motores de combustio´n discontinua, que son aquellos en lo que el pro-
ceso de combustio´n ocurre de forma intermitente. En estos motores el
fluido desarrolla un trabajo bien sobre una superficie mo´vil o bien au-
mentando la energ´ıa cine´tica de una corriente. En este u´ltimo caso se
tratar´ıa de un motor propulsivo, como por ejemplo un pulsorreactor.
A su vez, si el fluido desarrolla un trabajo sobre una superficie mo´vil, se
tendr´ıa un motor rotativo, si se desplaza mediante un movimiento giratorio;
o un motor alternativo, si se desplaza mediante un movimiento rectil´ıneo.
Una vez hecha una pequen˜a clasificacio´n, destacamos que los motores
de combustio´n interna alternativos han dominado sin seria competencia en
un amplio campo de aplicaciones debido a las grandes ventajas que presen-
tan frente a otros tipos de motores, entre las que se pueden destacar las
siguientes:
Rendimiento: Dependiendo del tipo de motor o de las condiciones de
operacio´n, el rendimiento total puede tomar valores muy distintos. En
algunos motores, el valor ma´ximo de este rendimiento puede alcanzar
el 55 %, referido a la energ´ıa disponible en el combustible. Es un valor
alto en te´rminos relativos, considerando las limitaciones termodina´mi-
cas y si se comprara con otros motores te´rmicos, como la turbina de
gas.Por otro lado, el valor del rendimiento del MCIA es menos sen-
sible a variaciones en el re´gimen y la carga que el de otras plantas
motrices. En las turbinas de gas o de vapor, su re´gimen de giro afecta
al movimiento del fluido sobre los elementos que constituyen el motor
(a´labes de compresor y turbina) por lo que su rendimiento se modifica
apreciablemente.
Potencia: Los MCIA se pueden construir para suministrar un amplio
rango de potencias que van desde valores de decenas de Watios hasta
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varias decenas de Megawatios, lo que permite que su campo de apli-
cacio´n sea muy alto, a diferencia de otros motores te´rmicos, que esta´n
limitados a proporcionar un pequen˜o rango de potencias.
Combustibles: Aunque los combustibles ido´neos para MCIA deben ser
de relativa alta calidad, este motor puede funcionar empleando com-
bustibles de muy distinta naturaleza, tanto en fase liquida como en
fase gaseosa, o incluso en fase so´lida si el combustible esta´ finamente
pulverizado. Esto permite que el motor se adapte a la disponibilidad
de un tipo u otro de combustible y le confiere un gran potencial para
usar combustibles alternativos. Una gran ventaja de los combustibles
l´ıquidos aptos para MCIA es su gran poder calor´ıfico referido a su
volumen, lo que le confiere al MCIA una gran autonomı´a cuando se
emplea en veh´ıculos.
Caracter´ısticas constructivas: Para adaptarse a cada aplicacio´n concre-
ta, el conjunto cilindro-e´mbolo, como unidad constructiva del MCIA,
se puede construir en taman˜os muy dispares, con dimensiones carac-
ter´ısticas (dia´metro y carrera) en rangos que van desde el cent´ımetro
(pequen˜os motores para modelismo) hasta el metro (grandes motores
en buques o plantas de generacio´n de electricidad). Adema´s, en los
motores policil´ındricos, los cilindros y e´mbolos se pueden combinar en
soluciones constructivas muy diversas. En la construccio´n de un MCIA
se pueden emplear materiales de bajo coste (acero poco aleado y alea-
ciones de aluminio), fundamentalmente debido a que las temperaturas
medias de trabajo son relativamente bajas comparadas con las que se
obtienen en otros tipos de motores, como consecuencia de la combus-
tio´n discontinua y la sucesio´n de procesos que tienen lugar en el motor
(combustio´n seguida de expansio´n y de renovacio´n de la carga).
Sin embargo, la utilizacio´n de los MCIA tambie´n presenta algunas debi-
lidades e inconvenientes, como pueden ser:
La emisio´n de gases contaminantes, incluyendo aqu´ı el dio´xido de car-
bono, comprado especialmente con otros propulsores en algunas apli-
caciones espec´ıficas, como el motor ele´ctrico en pequen˜os veh´ıculos.
Esta debilidad puede desaparecer si se compara no solamente el resul-
tado de la utilizacio´n del motor, sino la cadena completa de impactos
producidos por todos los procesos necesarios desde el acopio de energ´ıa
primaria hasta el uso final del motor.
La limitacio´n en la potencia ma´xima, que es crucial en aplicaciones de
centrales ele´ctricas, donde el MCIA no puede competir con las turbi-
nas, tanto hidra´ulicas como te´rmicas.
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La potencia espec´ıfica ma´xima (potencia por peso del motor) que es
decisiva en aplicaciones de transporte a alta velocidad (aeronaves o
buques ra´pidos), en la que el MCIA ha sido desplazado por la turbina
de gas.
La dependencia del petro´leo para obtener el combustible que se em-
plea mayoritariamente en transporte. Este factor ha potenciado la in-
vestigacio´n para disminuir el consumo de combustible y para emplear
combustibles alternativos no derivados del petro´leo.
En cualquier caso, el balance global entre ventajas e inconvenientes se ha
mantenido muy favorable para el MCIA durante los u´ltimos cien an˜os, no
encontra´ndose ninguna planta propulsora que pudiera sustituirle de modo
extensivo, excepto en el campo de la aviacio´n. El futuro del MCIA pudiera
parecer incierto, en vista del endurecimiento de las normativas anticonta-
minacio´n, la disminucio´n de las reservas de petro´leo, y de las diferentes al-
ternativas que se postulan para sustituirlo total o parcialmente en un plazo
ma´s o menos lejano. No obstante, las ventajas comentadas han tenido como
resultado que hasta hoy d´ıa hayan fallado los frecuentes prono´sticos lanzados
en el pasado que auguraban la sustitucio´n y desaparicio´n del MCIA.
2.2. Historia del MCIA
Los motores de combustio´n interna alternativos (MCIA) actuales tienen
ya ma´s de un siglo de historia. Si hubiera que escoger una fecha que marcara
el nacimiento de los motores modernos (tal como los conocemos actualmen-
te), esa ser´ıa el an˜o 1876, cuando el alema´n Nicolaus Otto solicito´ la patente
titulada Gasmotor , obtenida a nombre de la Gasmotorenfabrik Deutz AG
con el nu´mero DE 532.
En la figura 2.1 se muestran un dibujo del motor, extra´ıdos de la solicitud
patente presentada en Estados Unidos.
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Figura 2.1: Patente de motor presentada por Otto.[1]
Los MCIA no empiezan (ni terminan) con el motor de Otto, aunque este
constituya uno de los hitos ma´s importantes de su historia. Los primeros
antecedentes de los MCIA fueron, sin duda, las ma´quinas de vapor, desa-
rrolladas en el siglo XVIII, durante la primera revolucio´n industrial, de la
que, en buena parte, fueron art´ıfices.Si bien el motor de Otto fue, a buen
seguro, resultado de una evolucio´n continua, basada a su vez en numerosos
antecedentes, hay que atribuirle el me´rito de haber establecido la estrategia
de los desarrollos futuros de los MCIA en una direccio´n con respecto a la
cual iban a existir pocas desviaciones en lo sucesivo.
La ma´quina de Nikolaus dispon´ıa de encendido por chispa externa y
accionamiento por pistones alternativos, y pese a que era demasiado grande
y pesado para ser utilizado en automo´viles, pronto se empezo´ a fabricar en
grandes cantidades para aplicaciones estacionarias. En honor a su fundador,
la denominacio´n Otto quedo´ registrada para referirse a este tipo de motores
hasta la actualidad, aunque tambie´n es popularmente conocido como motor
de gasolina.
Por otra parte, el primer motor satisfactorio con ciclo de dos tiempos
aparecio´, en 1878, de la mano del escoce´s Dugald Clerk. No fue hasta 1885
cuando Daimler monta un motor de gasolina de alta velocidad, desarro-
llado por el ingeniero alema´n Wilhelm Maybach, sobre un veh´ıculo de dos
ruedas, iniciando entonces la historia de la motocicleta. El 29 de enero de
1886, Karl Benz obtuvo la patente alemana nu´mero 37435 del primer au-
tomo´vil. Se trataba de un disen˜o triciclo de chasis tubular, propulsado por
un motor en disposicio´n horizontal monocil´ındrico de 954 cm3 y una po-
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tencia declarada de 2-3 CV a 250 rpm. En verano del mismo an˜o, Gottlieb
Daimler presentaba su primer veh´ıculo autopropulsado de cuatro ruedas y
dos velocidades de transmisio´n. Consist´ıa en un carruaje abierto de caballos
con motor de un solo pisto´n acoplado en posicio´n central vertical. Tambie´n
en 1886, Daimler aplica el motor de Maybach sobre un carruaje de cuatro
ruedas. El primer automo´vil comercializado por Daimler-Maybach llego´ en
1889; estaba propulsado por un motor de dos cilindros en V e incorporaba
una caja de cambios de cuatro relaciones.
En 1892, el alema´n Rudolf Diesel inventa un motor de autoignicio´n que
funciona con combustibles pesados, y que ma´s tarde pasar´ıa a llamarse mo-
tor Diesel. Este era de grandes proporciones y lento, disen˜ado en prime-
ra instancia para funcionamientos estacionarios. Su compleja construccio´n
conllevaba altos costes de produccio´n. Adema´s, los primeros motores Diesel
sencillos eran inco´modos por su elevado nivel acu´stico y, en general, presen-
taban peor comportamiento en aceleracio´n en comparacio´n con los motores
de gasolina. En 1897 nace el primer motor de estas caracter´ısticas, pero no es
hasta 1912 cuando se implanta en una locomotora y en 1923 en un camio´n.
Entrado el siglo XX, Jacobus y Hendrik-Jan Spijker revolucionan la
te´cnica de automocio´n, entre otros aspectos, por construir el primer mo-
tor de seis cilindros en l´ınea y 8,8 litros de cubicaje; su nombre era Spyker
60 HP y corr´ıa el an˜o 1903. No obstante, el motor de combustio´n todav´ıa no
consiguio´ imponerse a gran escala en la competencia hasta finales de de´cada.
Si bien en 1902 un veh´ıculo con motor de gasolina lograba batir por primera
vez el re´cord absoluto de velocidad, hasta entonces los veh´ıculos ele´ctricos y
de vapor hab´ıan dominado el panorama. Los propulsores ele´ctricos y a vapor
dispon´ıan de una curva de par casi ideal, motivo por el cual no requer´ıan
ni embrague ni caja de cambios y resultaban mucho ma´s fa´ciles de manejar,
menos propensos a sufrir aver´ıas y con mantenimientos menos complejos;
todo esto eran ventajas decisivas respecto a los motores con combustibles
l´ıquidos. En 1957, el alema´n Felix Wankel fabrica exitosamente un motor de
pisto´n rotativo, conocido hasta la fecha con su mismo apellido.
A partir de los an˜os 70, el motor Diesel es aceptado como tipo de pro-
pulsor rentable, gracias a la “miniaturizacio´n” impulsada por las mejoras
en los materiales y en la fabricacio´n de los motores destinados al sector de
los automo´viles utilitarios. En la siguiente de´cada, el Diesel se posiciona a
la altura para competir con la referencia de la e´poca en cuanto a fuente de
propulsio´n se refiere, es decir, el motor de gasolina. Con el paso de los an˜os,
el sector de la automocio´n ha sufrido diversas crisis, tanto energe´ticas, del
petro´leo, medioambientales, etc., que han mermado la experimentacio´n y
el desarrollo continuo de los motores; sin embargo, todav´ıa hoy siguen es-
tando presentes en los veh´ıculos del mercado y se sigue investigando en su
evolucio´n[2].
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2.3. Sobrealimentacio´n
La sobrealimentacio´n de motores de combustio´n interna alternativos se
basa en aumentar la densidad del aire de admisio´n por medio de un aumen-
to de presio´n.El esquema ba´sico que sigue la sobrealimentacio´n es que se
muestra en la figura 2.2. El aumento de densidad a la entrada del motor
permite aumentar el gasto ma´sico de aire, o de mezcla, para una cilindrada
y un rendimiento volume´trico determinados, segu´n la expresio´n 2.1
m˙a = ηvVTρa
n
2
(2.1)
Al aumentar el gasto de aire, se incrementa en la misma proporcio´n
el gasto de combustible, si se mantiene el dosado. Adema´s, teniendo en
cuenta que el rendimiento no se ve afectado, algo cierto en una primera
aproximacio´n, y haciendo referencia a la expresio´n 2.2, se observa que la
potencia del motor crecera´ linealmente con el gasto del aire. Esto se ve
representado en el diagrama P-V (Figura 2.3), donde ilustramos el efecto de
la sobrealimentacio´n sobre la potencia, a trave´s del diagrama indicado de
un ciclo ideal a presio´n constante.
Ne = PCIηem˙f = PCIηeFm˙a (2.2)
Haciendo ahora referencia a los or´ıgenes de la sobrealimentacio´n, esta es
casi tan antigua como los MCIA. En 1885, Gottlieb Daimler deposito´ una
patente en la que informa del beneficio de la compresio´n previa de la carga,
mediante una bomba similar a bomba de barrido presente en los motores de
dos tiempos. En 1896, tambie´n Diesel considero´ los beneficios de la sobre-
alimentacio´n en los motores que llevaban su nombre y para ello hizo uso de
un compresor alternativo. A pesar de que la sobrealimentacio´n aumentaba
la potencia con respecto al motor atmosfe´rico, parte del trabajo se perd´ıa
en dicho compresor, por lo que el rendimiento te´rmico se ve´ıa afectado.
Para solucionar este problema, Alfred Bu¨chi impulsa la sobrealimentacio´n
con turbina de escape. El ingeniero suizo propuso una patente de un motor
sobrealimentado con un turbocompresor axial accionado con una turbina
movida por los gases de escape, con el motor, el compresor y la turbina
montados sobre el mismo eje. Ma´s tarde, el propio Bu¨chi patento´ el sistema
con turbocompresor y turbina montados en un eje distinto al motor.
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Figura 2.2: Esquema de un motor sobrealimentado
Figura 2.3: Comparacio´n entre el ciclo ideal a presio´n constante de un motor
de aspiracio´n natural y sobrealimentado
Cabe resaltar la importancia del sector aerona´utico en este campo, ya
que los motores a principios del siglo XX eran alternativos y debido a la
pe´rdida de densidad del aire a grandes alturas, necesitaban este sistema de
sobrealimentacio´n para compensarla.
Cap´ıtulo 3
Acu´stica
3.1. Introduccio´n
Se define la acu´stica como la parte de la f´ısica que trata de la produc-
cio´n, control, transmisio´n, recepcio´n y audicio´n de los sonidos, ultrasonidos
e infrasonidos [4], siendo el sonido una variacio´n de presio´n que se propaga
mediante ondas a trave´s de un medio y que el o´ıdo o instrumentos pueden
detectar.
A su vez, definimos ruido como la sensacio´n auditiva inarticulada gene-
ralmente desagradable. En el medio ambiente, se define como todo lo molesto
para el o´ıdo o, ma´s exactamente, como todo sonido no deseado.
La Organizacio´n Mundial de la Salud (OMS) ha catalogado la contami-
nacio´n acu´stica como el segundo mayor problema medioambiental en Europa
-tras la contaminacio´n del aire por part´ıculas-, con un impacto en la salud
contrastado: provoca estre´s, problemas de suen˜o, afecciones a las capaci-
dades cognitivas, enfermedades cardiovasculares y respiratorias. Segu´n la
OMS,“uno de cada cinco europeos vive regularmente expuesto a niveles de
ruido dan˜inos para la salud”.
Por su parte, la Agencia Europea de Medio Ambiente (AEMA) afirma
que la exposicio´n a altos niveles de ruido “genera un alto riesgo para la salud
de las persona” y estima que en Europa causa 16.600 muertes prematuras
al an˜o, y provoca estre´s a 32 millones de adultos y problemas de suen˜o a
otros 13 millones. AEMA estima que el ruido procedente del tra´fico rodado,
principal fuente de contaminacio´n acu´stica, afecta a ma´s de 100 millones
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de personas en todo el continente, de las que 73 millones viven en zonas
urbanas[6].
Las leyes europeas establecen que son contaminantes todos los ruidos
con una intensidad superior a los 55 decibelios (dB) emitidos durante el d´ıa
y a los 50 dB durante la noche.
Los niveles de ruido en las carreteras que superan los 55 dB Lden1 afectan
a una de cada cuatro personas en Europa. Este mapa (figura 3.1) muestra el
nu´mero de personas expuestas a los niveles de ruido del tra´fico por encima de
este umbral, disen˜ado para indicar “molestia”, durante el periodo promedio
del d´ıa[5].
Figura 3.1: Mapa de ruido en Europa (Dı´a), 2016.[5]
Tambie´n se puede ver el mapa de exposicio´n al ruido del tra´fico en la
carretera que exceda el umbral de “perturbacio´n del suen˜o” por la noche
(figura 3.2). Alrededor de una de cada seis personas esta´ expuesta a los
niveles nocturnos de ruido de tra´fico que exceden los 50dB Lnight 2.
1el ı´ndice de ruido d´ıa-tarde-noche
2I´ndice de ruido por la noche
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Figura 3.2: Mapa de ruido en Europa (Noche), 2016.[5]
Respecto a Espan˜a, AEMA establece que los niveles excesivos de ruido
afectan a la salud a 12 millones de personas durante el d´ıa y de 9,5 mi-
llones durante la noche, y el tra´fico rodado es responsable del 80 % de la
contaminacio´n acu´stica en las ciudades.
Si atendemos a su mapa de ruido (figura 3.3), observamos como los gran-
des nu´cleos urbanos cuentan con serios problemas de contaminacio´n acu´stica
relacionados con el tra´fico. Si concretamos en nuestra ciudad, Valencia, nos
percatemos de que gran parte de ella esta´ afectada por este grave problema.
Figura 3.3: Mapa de ruido en Valencia, 2016.[5]
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Por todos lo comentado, es imprescindible el estudio e investigacio´n de
todo aquel avance capaz de dar solucio´n a este problema, o en nuestro caso,
intentar mitigar sus efectos nocivos percutiendo en el estudio del comporta-
miento del sonido en las turbinas de tipo twin.
3.2. Caracter´ısticas del sonido
3.2.1. Introduccio´n
A continuacio´n se explicara´n una serie de conceptos referidos al sonido
y sus propiedades que nos ayudara´n a entender ciertas nociones de nues-
tro trabajo. Para ello, haremos hincapie´ en los que consideremos oportunos
para la plena compresio´n del mismo adema´s de aquellos que consideremos
necesarios para cubrir cualquier interrogante que pueda surgir.
3.2.2. Propagacio´n del sonido
Una oscilacio´n que se propaga en un medio (con velocidad finita) recibe
el nombre de onda. Dependiendo de la relacio´n que exista entre el sentido
de la oscilacio´n y el de la propagacio´n, hablamos de ondas longitudinales,
transversales, de torsio´n, etc. En el aire el sonido se propaga en forma de
ondas longitudinales, es decir, el sentido de la oscilacio´n coincide con el de
la propagacio´n de la onda.
Medio
Se define un medio al conjunto de osciladores capaces de entrar en vibra-
cio´n por la accio´n de una fuerza. Normalmente, al hablar de medio hacemos
referencia al aire, ya que es el medio ma´s usual en el que se realiza la pro-
pagacio´n del sonido.
Para que una onda sonora pueda propagarse en un medio, este debe
cumplir con mı´nimos tres condiciones: el medio debe tener masa, inercia y
adema´s debe ser ela´stico.
Adema´s, el aire posee otras caracter´ısticas que hacen referencia a la
propagacio´n del sonido:
Las distintas ondas sonoras pueden propagarse por el mismo espacio
al mismo tiempo sin afectarse entre ellas, es decir, la propagacio´n es
lineal.
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Es un medio no dispersivo, lo cual quiere decir que las ondas se pro-
pagan a la misma velocidad independientemente de su frecuencia o
amplitud.
Es un medio homoge´neo. Las ondas sonoras se propagan en todas las
direcciones(esfe´ricamente), generando un campo gene´rico.
Propagacio´n
Un cuerpo en oscilacio´n pone en movimiento a las mole´culas del medio
que lo rodean. Estas, a su vez, transmiten ese movimiento a las mole´cu-
las vecinas y as´ı sucesivamente. Cada mole´cula de aire entra en oscilacio´n
en torno a su punto de reposo. Es decir, el desplazamiento que sufre cada
mole´cula es pequen˜o aunque el movimiento se propaga a trave´s del medio.
Entre la fuente sonora y el receptor tenemos un traslado de energ´ıa pero
no de materia. No son las mole´culas de aire que rodean al cuerpo en oscilacio´n
las que hacen entrar en movimiento al receptor, sino las que se encuentran
junto al mismo, que fueron excitadas a medida que la onda se propagaba en
el medio.
El desplazamiento que sufren las distintas mole´culas del medio genera
zonas en las que existe una mayor concentracio´n de mole´culas, zonas de
condensacio´n, y zonas en la que hay una menor concentracio´n de mole´culas,
zonas de rarefaccio´n. Esas zonas de mayor o menor densidad generan una
variacio´n alterna en la presio´n esta´tica del medio, lo que conocemos como
presio´n sonora.
Supongamos una cadena de part´ıculas entre la fuente sonora y el recep-
tor. Cuando la fuente sonora pone en movimiento la primera part´ıcula, la
tercera, por ejemplo, esta´ todav´ıa en situacio´n de reposo. Se puede concretar
entonces que cada part´ıcula se encontrara´ en una situacio´n distinta del movi-
miento oscilatorio, o lo que es lo mismo, cada part´ıcula tendra´ una situacio´n
de fase distinta. Por consiguiente encontraremos una part´ıcula cuya fase
coincide con la de la primera, aunque la primera part´ıcula esta´ comenzando
su segundo ciclo oscilatorio, mientras que la otra esta´ recie´n excitada.
La distancia que existe entre dos part´ıculas consecutivas en igual situa-
cio´n de fase se llama longitud de onda (λ). A su vez, la longitud de onda
esta´ relacionada con la frecuencia por medio de la propagacio´n del sonido
(c), de manera que:
c = λf (3.1)
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La velocidad de propagacio´n de la onda sonora(velocidad del sonido),
la cual no debemos confundir con la velocidad de desplazamiento de las
part´ıculas, depende de las caracter´ısticas del medio en el que se realiza dicha
propagacio´n y no de las propiedades de la onda o la fuerza que la genera.
3.2.3. Interferencia de ondas
Es muy complicado encontrar movimientos ondulatorios puros y aislados
en la naturaleza.Las ondas interfieren unas con otras para configurar patro-
nes oscilatorios completos, cao´ticos y dif´ıciles de descomponer en ondas indi-
viduales.Cuando en un lugar concreto del espacio confluyen las perturbacio-
nes ondulatorias procedentes de dos o ma´s fuentes emisoras independientes
se habla de interferencia de ondas.
Ondas estacionarias
Las ondas estacionarias son un caso particular de interferencia que se
produce cuando se superponen dos ondas de la misma direccio´n, amplitud
y frecuencia, pero sentido contrario. En una onda estacionaria los distintos
puntos que la conforman oscilan en torno a su posicio´n de equilibrio a medida
que transcurre el tiempo pero el patro´n de la onda no se mueve, de ah´ı su
nombre.
Los valores absolutos de amplitud ma´xima de la onda estacionaria resul-
tante se denominan vientres de la onda, y los de amplitud mı´nima se llaman
nodos. Cada dos nodos o dos vientres consecutivos hay una distancia igual
a la mitad de la longitud de onda del movimiento ondulatorio estacionario.
3.3. Fuentes de ruido en MCIA
Como se ha comentado anteriormente, es muy comu´n en todas las in-
vestigaciones sen˜alar que son los veh´ıculos a motor la fuente principal de
contaminacio´n acu´stica. De hecho existe un gran consenso para apuntar que
nada menos que el 80 % de la contaminacio´n acu´stica que se genera en nues-
tras ciudades procede de esta fuente. El tra´fico rodado es, pues, la fuente
principal de contaminacio´n acu´stica y sobre e´l se ha de centrar nuestros
esfuerzos.
Dentro de los motores de combustio´n interna existen varios elementos
que producen ruido durante su funcionamiento debido a la friccio´n que se
genera entre ellos, por lo que se hace necesario conocer y comprender los
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diferentes mecanismos que los generan y en el momento en el que se produce
el ruido. Dicho esto el ruido generado por un motor de combustio´n interna
se pude clasificar en ruido de combustio´n y ruido meca´nico. En la imagen
3.4 se muestra un esquema de las fuentes de ruido en un MCIA:
Figura 3.4: Fuentes de Ruido en un MCIA.[7]
3.3.1. Ruido de Combustio´n
EL ruido de combustio´n es la principal fuente de ruido en un motor
de combustio´n interna alternativo, predominando au´n ma´s sobre el ruido
meca´nico en condiciones de baja velocidad y carga.
La causa principal de este ruido es el aumento de presio´n dentro del cilin-
dro,que se origina despue´s del tiempo de retraso, que provoca una vibracio´n
estructural del bloque y la excitacio´n de la resonancia del gas en el interior
de la ca´mara de combustio´n, radia´ndose de esta manera en ruido.
Las fuerzas de presio´n y las meca´nicas relacionadas con el proceso de
combustio´n son las responsables de la vibracio´n del bloque. Las primera es
consecuencia de la velocidad de quemado del combustible y la variacio´n de
presio´n temporal en los gases dentro del cilindro, concurrentes a la ca´mara
de combustio´n y a los para´metros de disen˜o del motor; mientras que las
fuerzas meca´nicas tienen que ver con los elementos principales del motor,
sus ajustes, tolerancias y desgaste principalmente.
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3.3.2. Ruido Meca´nico
El ruido meca´nico es el generado por el contacto y los elementos mo´vi-
les del motor as´ı como con los elementos auxiliares del mismo. Este ruido
domina el rango de altas frecuencias a altas velocidades de funcionamiento.
Las principales fuentes de ruido meca´nico son:
Ruido producido por la vibracio´n del Cigu¨en˜al
El cigu¨en˜al esta´ sometido a fuerzas que cambian de direccio´n e intensi-
dad, esto junto con la inevitable presencia de holguras, produce la vibracio´n
del sistema y la generacio´n de ruido.
Ruido del pisto´n
Las fuerzas del gas y la inercia que actu´an sobre el pisto´n generan su
cambio de direccio´n y un impacto contra la pared del cilindro, vibrando e
irradiando ruido. Adema´s, el movimiento del pisto´n origina deterioros cerca
del PMS y PMI, provocando una intensificacio´n del ruido en esta zona.
Ruido en elementos auxiliares
Es el ruido generado por los sistemas del motor como el sistema de in-
yeccio´n, el sistema de distribucio´n y el grupo turbocompresor. Estas fuentes
pueden ser dominantes en condiciones de carga parcial o plena carga a al-
tas frecuencias aunque en la mayor´ıa de los casos el sonido provocado sea
imperceptible para un resultado general del motor[7].
3.3.3. Ruido en la admisio´n y escape
La existencia de flujo no estacionario en el interior de los conductos de
admisio´n y escape provoca la emisio´n de ruido por los extremos abiertos de
los mismos y por la vibracio´n de las superficies inducida por dicho flujo.
El origen de la propagacio´n de ondas por el interior de los conductos es
el mismo que el del proceso de emisio´n de ruido por la boca de los colectores.
En efecto, las fluctuaciones de velocidad en el extremo abierto del colector
pueden ser considerables, dado que las velocidades asociadas a las ondas in-
cidente y reflejada tienen el mismo sentido y que la magnitud de la amplitud
de la presio´n de tales ondas es relevante. Estas fluctuaciones de velocidad se
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producen a un ritmo mucho ma´s ra´pido que los tiempos caracter´ısticos de
relajacio´n del aire circulante, impidiendo que se alcance un estado de equi-
librio y dando lugar a la propagacio´n de una onda que produce la sensacio´n
subjetiva de percibir un ruido.
Cabe resaltar que, el coeficiente de reflexio´n de un extremo abierto no
puede ser igual a la unidad en amplitud, dado que existe en tal caso una
cierta transferencia de energ´ıa entre el interior del colector y el aire circu-
lante. Sin embargo, los valores reales son pro´ximos a la unidad , por lo que
la energ´ıa radiada es comparativamente baja respecto a la que incide sobre
el extremo. Esto provoca que las ondas en que consiste el ruido de admisio´n
y escape son de pequen˜a amplitud y caen dentro de los l´ımites de la aproxi-
macio´n lineal, menos a muy bajas frecuencias donde los efectos no lineales
pueden ser muy pronunciados.
Resaltamos la complejidad del flujo en los extremos de los colectores,
ya que la interaccio´n entre la fluctuacio´n de la velocidad inducida por el
flujo en el colector y el aire en reposo provocando el desarrollo de vo´rtices
no estacionarios. Estos son fuentes adicionales de ruido, que multiplican su
importancia a un mayor re´gimen de giro del motor, debido a que en ese
caso, la velocidad media es comparable o superior a la velocidad fluctuante,
convirtie´ndose estos movimientos vorticales en la fuente principal del ruido.

Cap´ıtulo 4
Propagacio´n de ondas en
conductos
4.1. Introduccio´n
Si se intenta hacer una descripcio´n detallada de los procesos de propaga-
cio´n de ondas en conductos en condiciones reales de flujo de motor, hemos
de tener en cuenta su tremenda complejidad. Por ello, en este cap´ıtulo se
presentara´n las distintas hipo´tesis y consideraciones que se van teniendo en
cuenta para la compresio´n de todos los feno´menos de intere´s relacionados
con este apartado.
4.2. Propagacio´n adiaba´tica de ondas en conduc-
tos
Comenzaremos a explicar el caso ma´s sencillo, la propagacio´n isentro´pica
de una onda simple unidimensional, o lo que es lo mismo, la propagacio´n
adiaba´tica y sin friccio´n que tendr´ıa lugar en un conducto de seccio´n cons-
tante, infinitamente largo y con el fluido inicialmente en reposo.
La propagacio´n de la onda es una propagacio´n de descomposiciones de
masa, cantidad de movimiento y energ´ıa. Con los supuestos indicados, el
campo de flujo resultante queda descrito por la presio´n y la velocidad local
asociadas con el paso de la perturbacio´n, ya que basta resolver las ecuaciones
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de continuidad y de cantidad de movimiento, cuyas expresiones se dan en el
apartado de modelado 1D. Una solucio´n de dichas ecuaciones para nuestro
caso, suponiendo que el fluido es un gas ideal es la siguiente:
u =
2a0
γ − 1
[
(p/p0)
(γ−1)/2γ − 1
]
(4.1)
Esta ecuacio´n, en la que a0 y p0 son la velocidad del sonido y la presio´n
en el medio sin perturbar, p es la presio´n asociada con el peso de la onda, y
γ es el coeficiente adiaba´tico, da la relacio´n entre la velocidad u con que las
part´ıculas de dicho fluido se desplazan de sus posiciones y la presio´n.
Cabe resaltar que el signo de la velocidad inducida en las part´ıculas de
fluido depende del valor de la presio´n. En el caso de una onda de compresio´n,
en la que la presio´n asociada con el paso de la onda es mayor que la presio´n
del medio sin perturbar, este te´rmino entre corchetes es positivo y por tanto
las part´ıculas se desplazan en el mismo sentido de propagacio´n de la onda.
Por otro lado, en el caso de una de rarefaccio´n, en la que a presio´n asociada
con el paso de la onda es menor que la presio´n del medio sin perturbar, el
signo negativo indica que la velocidad de las part´ıculas tiene sentido contra-
rio a la de propagacio´n. A ra´ız de esto, se podr´ıa considerar que una onda
de compresio´n empuja a las part´ıculas a su paso, mientras que una onda de
rarefaccio´n las succiona.
Otra conclusio´n que se puede sacar de la ecuacio´n 4.1 es la influencia
sobre la propagacio´n de perturbaciones debido a la relacio´n entre presio´n y
velocidad. Esta relacio´n implica que para valores resen˜ables de presio´n, la
velocidad correspondiente tambie´n tendra´ un valor resen˜able. Esta influencia
se debe a que la velocidad C de propagacio´n viene dada por la suma de la
velocidad local del sonido a y a la velocidad de las part´ıculas u. Dado que
la velocidad del sonido para un gas viene dad por:
a =
√
γp/ρ (4.2)
es posible probar que, para una relacio´n isentro´pica:
a/a0 = (p/p0)
(γ−1)/2γ (4.3)
por lo que la velocidad de propagacio´n resulta:
C = a+ u =
2a0
γ − 1
[
(p/p0)
(γ−1)/2γ − 1
]
(4.4)
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Se puede sacar como conclusio´n de esta u´ltima ecuacio´n, que las partes
de la onda con una mayor presio´n asociada se desplazan ma´s deprisa que las
que tiene menor presio´n.
4.2.1. Aproximacio´n lineal
Debemos tener en cuenta que la realidad, los conductos no son de lon-
gitud infinita, sino que las ondas de presio´n interaccionan con distintas sin-
gularidades que encuentran a su paso, dando lugar a la existencia de flujos
complejos debidos a la superposicio´n de los distintos trenes de ondas que
viajan en sentidos opuestos. Para conocer cuales son los caracter´ısticas ge-
nerales de estos flujos, adema´s de la aparicio´n de nuevas ondas secundarias,
nos basta con una aproximacio´n, generalmente llamada teor´ıa acu´stica, que
se basa en la linealizacio´n de la relaciones entre la presio´n y la velocidad de
las part´ıculas.
Se expresara´ la presio´n como suma de la presio´n del medio sin perturbar
y una cierta componente fluctuante, que se designara´ como p y la fluctuacio´n
de velocidad como u. Por todo lo comentado, la ecuacio´n 4.1 para el caso de
una onda que se propaga en sentido positivo queda:
u+ =
2a0
γ − 1
[(
1 + p+/p0
)(γ−1)/2γ − 1] (4.5)
si consideramos que p+ es pequen˜a frente a p0, se puede expresar como:
u+ ≈ 2a0
γ − 1
[(
1 +
γ − 1
2γ
p+
p0
)
− 1
]
=
1
ρ0a0
p+ (4.6)
Haciendo referencia ahora a la velocidad de propagacio´n C de la onda y
tras algunas modificaciones:
C ≈ a0
(
1 +
γ − 1
2γ
p+
p0
)
≈ a0 (4.7)
ya que, al suponer p+ << p0 y cumplirse que (γ-1)/2γ << 1. As´ı, la
velocidad de propagacio´n resulta simplemente la del medio sin perturbar,
en esta aproximacio´n, y al ser independiente de la presio´n, la onda se pro-
paga sin distorsio´n. Ana´logamente, para una onda propaga´ndose en sentido
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contrario:
u− ≈ 1
ρ0a0
p− (4.8)
donde de nuevo, a0 es la velocidad de propagacio´n.
En te´rminos de velocidades, el resultado de la superposicio´n es la suma
de las correspondientes dos ondas, tanto en el caso no lineal como en el
lineal. Se puede escribir como:
u = u+ + u− =
1
ρ0a0
(
p+ − p−) (4.9)
En te´rminos de presio´n, la presio´n resultante es directamente la suma
de las correspondientes a las dos ondas solo en la aproximacio´n lineal, te-
nie´ndose:
p = p+ + p− (4.10)
4.3. Interaccio´n de ondas con singularidades geome´tri-
cas
La no uniformidad presente en los conductos de propagacio´n tiene como
consecuencia el origen de ondas secundarias y la subsiguiente superposicio´n
entre las distintas ondas.
La primera de las singularidades que expondremos, y a su vez la ma´s
sencilla, corresponde a la condicio´n de extremo de conducto cerrado. En este
caso, la circunstancia que debe cumplirse es que la velocidad en el extremo
sea nula, lo que nos lleva a:
p+ = p− (4.11)
El extremo cerrado refleja una onda del mismo signo que la incidente,
con lo que la amplitud de la presio´n en el extremo es el doble de la corres-
pondiente a la onda incidente sobre el extremo. En la figura 4.1 se muestra
un esquema ba´sico de la reflexio´n de ondas en extremo cerrado.
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Figura 4.1: Reflexio´n de ondas en extremo cerrado.
Considerando ahora el caso del extremo abierto, singularidad tiene cierta
relacio´n con nuestro trabajo ya que corresponde a la que se produce en
el escape, destacamos que la presio´n en el extremo del conducto debe ser
constante e igual a la exterior, lo que quiere decir que:
p− = −p+ (4.12)
Un extremo abierto refleja una perturbacio´n de igual amplitud pero de
signo contrario a la incidente sobre el mismo, destacando adema´s que la fluc-
tuacio´n de velocidad en el extremo abierto puede tener una amplitud consi-
derable, ya que se potencian los efectos de la onda de compresio´n incidente
y la onda de rarefaccio´n reflejada, al tener el mismo sentido las velocidades
asociadas a ambas ondas. En la figura 4.2 se muestra un esquema ba´sico de
la reflexio´n de ondas en extremo abierto.
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Figura 4.2: Reflexio´n de ondas en extremo abierto.
La siguiente singularidad que encontramos son los cambios bruscos de
seccio´n. En estos casos, no existe u´nicamente reflexio´n , sino que tambie´n
existe transmisio´n aguas abajo de la singularidad. Para determinar la na-
turaleza del proceso de reflexio´n y las magnitudes de las ondas reflejada y
transmitida, se plantearan las condiciones que expresan la conservacio´n de
la masa y la energ´ıa en la singularidad.
Si se considera un cambio brusco de seccio´n, y deno´tese por 1 a la seccio´n
inmediatamente aguas arriba del mismo, y por 2 a la seccio´n inmediatamente
aguas abajo. El cambio de seccio´n carece de longitud y, por consiguiente, un
comportamiento cuasiestacionario , y admitiendo que la densidad no sufre
ninguna variacio´n debida al cambio de a´rea, se puede escribir la ecuacio´n de
la continuidad como:
A1u1 = A2u2 (4.13)
Por otro lado, en la aproximacio´n lineal, la densidad de flujo de energ´ıa
asociada al paso de una onda viene dada por el producto puy, por tanto, de
acuerdo con el cara´cter cuasiestacionario del flujo y suponiendo por simpli-
cidad que no hay pe´rdidas, el flujo de energ´ıa debe ser el mismo a ambos
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lados de la seccio´n, con lo que:
A1p1u1 = A2p2u2 (4.14)
que, teniendo en cuenta la ecuacio´n 4.13, se reduce a:
p1 = p2 (4.15)
Si combinamos las ecuaciones anteriores las ecuaciones 4.13 y 4.15 pue-
den escribirse en te´rminos de componentes incidentes, reflejadas y transmi-
tidas, obtenie´ndose las expresiones:
A1
(
p+1 − p−1
)
= A2p
+
2 (4.16)
p+1 + p
−
1 = p
+
2 (4.17)
Resolviendo simulta´neamente estas ecuaciones se obtienen las amplitudes
de las ondas reflejada y transmitida en funcio´n de la amplitud de la onda
incidente. Introduciendo la relacio´n de a´reas σ = A2/A1 se obtiene:
p−1 =
1− σ
1 + σ
p+1 (4.18)
p+2 =
2
1 + σ
p+1 (4.19)
En el caso de ensanchamiento brusco (figura 4.3), σ > 1, se observa que
tanto la onda reflejada como la transmitida tienen menor amplitud , en valor
absoluto, que la onda incidente, pero la onda reflejada tiene sentido opuesto.
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Figura 4.3: Reflexio´n de ondas en ensanchamiento brusco.
Por otro lado, en caso de estrechamiento brusco (figura 4.4), σ < 1, tanto
la onda reflejada como la transmitida tienen el mismo signo que la incidente,
adema´s de que la onda trasmitida es de mayor amplitud que la incidente, y
la reflejada es de menor amplitud
Figura 4.4: Reflexio´n de ondas en estrechamiento brusco.
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Para finalizar, la u´ltima singularidad a considerar es la presencia de con-
ductos de seccio´n variable. Al contrario que los casos previamente tratados,
los conductos de seccio´n variable no admiten una representacio´n en te´rminos
simples que conduzca a una relacio´n sencilla entre la onda incidente y las
ondas reflejada y transmitida. No se trata de una singularidad localizada
en la que puedan aplicarse relaciones de conservacio´n, sino de una variacio´n
continua de la seccio´n a lo largo de una cierta longitud. En muchos de los ca-
sos, es posible resolver esta singularidad mediante infinitos cambios bruscos
de seccio´n, como por ejemplo para conductos co´nicos divergentes.
4.4. Flujo no adiaba´tico
4.4.1. Introduccio´n
La temperatura de los gases que salen del cilindro es elevada y no puede
despreciarse por lo que es la transferencia de calor quien determina la tem-
peratura de los gases de escape y, segu´n la siguiente ecuacio´n (que se obtiene
a partir de la ecuacio´n de conservacio´n de la energ´ıa para flujo isentro´pico
y supone gas ideal), la velocidad de propagacio´n de las ondas de presio´n:
m˙s = Ar
γp10√
γRT10
[
p2
p10
] 1
γ
√√√√ 2
γ − 1
[
1−
(
p2
p10
)(γ−1)/γ]
(4.20)
donde m˙s es el gasto ideal y el sub´ındice 0 hace referencia a las condi-
ciones de parada.
Por todo esto, el campo de temperaturas a lo largo del sistema de escape
es determinante para su disen˜o desde el punto de vista del ruido.
4.5. Influencia del campo de temperaturas sobre
la propagacio´n de ondas
En este apartado se estudiara´ co´mo afecta la distribucio´n de tempera-
turas a la propagacio´n de ondas de presio´n. Un planteamiento estricto del
problema implicar´ıa la consideracio´n simulta´nea de la transferencia de calor
y de la propagacio´n de ondas, ya que esta u´ltima determina las condiciones
locales del flujo y por tanto la transferencia te´rmica a las paredes del con-
ducto. No obstante, es posible obtener conclusiones correctas desacoplando
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ambos feno´menos y considerando el caso de la propagacio´n adiaba´tica de
una onda en un conducto en que se supone la presencia de discontinuidades
o gradientes de temperatura.
En el caso de un cambio brusco de temperatura, si la seccio´n del conducto
es constante , la conservacio´n de la masa se expresa como:
ρ01u1 = ρ02u2 (4.21)
donde ρ01 y ρ02 denotan las densidad del medio no perturbado por la
onda a ambos lados de la discontinuidad te´rmica. Fija´ndonos ahora en la
ecuacio´n 4.9:
p+1 − p−1 =
a01
a02
p+2 (4.22)
p+1 + p
−
1 = p
+
2 (4.23)
donde a01 y a02 denotan la velocidad del sonido en el medio no pertur-
bado por la onda a ambos lados de la discontinuidad. Introduciendo ahora
la relacio´n de velocidades del sonido δ = a01/a02 obtenemos:
p−1 =
1− δ
1 + δ
p+1 (4.24)
p+2 =
2
1 + δ
p+1 (4.25)
Esta analog´ıa similar a la relacio´n de secciones vista en apartados ante-
riores muestra que una disminucio´n brusca de temperatura (δ > 1) ha de
comportarse como un ensanchamiento brusco de seccio´n y viceversa, tanto
en los signos como en las amplitudes de las ondas transmitida y reflejada
relativas a la onda incidente.
4.6. Conclusio´n
Este cap´ıtulo se puede relacionar con nuestro proyecto ya que podemos
considerar el rotor de la turbina un extremo casi cerrado. Pasaremos a des-
cribir entonces que sucede motor de combustio´n interna alternativo en el
que no tenemos ningu´n remanso entre la salida del cilindro y la entrada a
la turbina, simplemente tenemos un colector de escape relativamente fino.
4.6. Conclusio´n 33
Se abre la va´lvula de escape del cilindro, el pulso de presio´n viaja hacia
la turbina, llega a esta comporta´ndose como una restriccio´n al flujo y este
pulso vuelve rebotado con una amplitud algo ma´s pequen˜a que con la que
ven´ıa. Esto se debe a que parte del pulso se transmite hacia el colector de
escape. Parte vuelve al cilindro del que ha salido pero tambie´n se reparte
entre los otros, pudiendo llegar en el momento en el que estos esta´n abriendo
su va´lvula de escape, ocasionando una sobrepresio´n que dificulta su vaciado.
Varios factores hacen que esta interferencia tenga un mayor o menor
impacto en los cilindros. Los ma´s destacados, la longitud del colector, el
re´gimen de giro y el orden de apertura de los cilindros. Con la longitud del
colector, podemos calcular el tiempo que tardaran las ondas en llegar a los
dema´s cilindros y as´ı reducir a nuestra conveniencia los efectos perjudiciales
en estos. En relacio´n al re´gimen de giro, cuanto mayor es este, los feno´menos
de interferencia se multiplicaran, debido al mayor nu´mero de revoluciones
que lleva el cigu¨en˜al, que conllevan procesos de llenado y vaciado en menos
tiempo. Por u´ltimo, si alternamos el orden de encendido de los cilindros,
podemos disminuir los feno´menos de interferencia al no tener impacto en los
dema´s en el momento del escape. Podr´ıamos calcular en funcio´n del re´gi-
men del giro y la longitud de este conducto la posibilidad de interferencias
midiendo la velocidad de la onda teniendo en cuenta a la temperatura a la
que se encuentra mediante un ca´lculo trivial. As´ı, podr´ıamos deducir que
longitud debe tener el conducto para cada re´gimen para reducir as´ı este
feno´meno.
Otra solucio´n es la desarrollada en este proyecto. Mediante la turbina
de doble entrada, individualizamos los cilindros de forma que el colector de
escape pasa a dividirse en dos y reduciendo as´ı estos feno´menos de inter-
ferencia. As´ı, cuando el pulso de presio´n vuelve, no interfiere en los otros
cilindros. Cabe destacar que cuando rebota el pulso en el rotor, parte de este
pasa a la otra rama de la voluta, pero podemos considerarlo despreciable ya
que es relativamente pequen˜o. Por ello, y en relacio´n a lo comentado en esta
conclusio´n en en este cap´ıtulo, podr´ıamos considerar el rotor un extremo
casi cerrado, ya que no llega a rebotar con la misma amplitud pero s´ı con la
misma fase.

Cap´ıtulo 5
Estudio Experimental de una
Turbina Tipo Twin en
Condiciones Reales de Pulso
de Motor
5.1. Introduccio´n
En este cap´ıtulo se estudiara´ una turbina de doble entrada mediante
un banco de pruebas construido espec´ıficamente para asemejarse lo ma´ximo
posible a las condiciones que encontramos en un motor real. Como hemos
comentado en otras ocasiones, el motivo del estudio de una turbina de este
tipo, es evitar los feno´menos de interferencia que surge en los procesos de
escape de los cilindros de orden de encendido consecutivo.
Todo el equipamiento y el banco de pruebas se ha disen˜ado para poder
recrear las condiciones de pulso y de contorno ma´s cercanas a la realidad,
que nos aportara´n nuevos datos que, a su vez, nos proporcionara´n una mejor
prediccio´n de las condiciones de salida y, por tanto, una mayor facilidad en
el trabajo de modelado.
Los requisitos del cliente con respecto a la experiencia de conduccio´n
esta´n obligando a la industria a desarrollar te´cnicas cada vez ma´s evolu-
cionadas en el campo de la turboalimentacio´n y, por lo tanto, aumentar la
complejidad del sistema. Las turbinas de doble entrada, como se ha hecho ya
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referencia en alguna ocasio´n, se caracterizan por el disen˜o particular de su
geometr´ıa, en la que el flujo se divide en dos canales separados, alimentados
por bancos de escape separados, que desacoplan los impulsos de energ´ıa de
los cilindros de encendido secuencial.
Al evitar los reflujos generados por las interferencias del proceso de es-
cape entre los cilindros de orden de encendido consecutivos, se obtiene una
mejor eficiencia volume´trica del motor. Adema´s, un uso ma´s efectivo de la
presio´n dina´mica de los impulsos de gas mejora significativamente la res-
puesta transitoria en comparacio´n con una sola turbina automa´tica.
Los datos experimentales proporcionados por los fabricantes de turbo-
compresores se obtienen generalmente en condiciones estacionarias. Sin em-
bargo, durante las condiciones de conduccio´n reales, la turbina es golpeada
continuamente por un flujo altamente pulsante debido a la apertura y cierre
de las va´lvulas del cilindro, como se explica en [8]. Por lo tanto, una buena
comprensio´n del comportamiento de la turbina en condiciones pulsantes se
ha vuelto muy u´til para los fabricantes de automo´viles durante la etapa de
disen˜o.
Por ello, la presente investigacio´n estudia la obtencio´n de una caracteri-
zacio´n acu´stica ma´s realista de este tipo de turbinas.
5.2. Configuracio´n Experimental
El trabajo experimental descrito en este documento se ha llevado a cabo
en el banco de pruebas del laboratorio del CMT-Motores Te´rmicos para la
investigacio´n de turbocompresores, una instalacio´n especialmente disen˜ada
para probar cualquier tipo de turbocompresor en cualquier condicio´n.
La instalacio´n esta´ formada por un turbocompresor aislado del motor,
lo cual nos permitira´ experimentar con todo varias configuraciones y ca-
racter´ısticas de flujo. Contamos con un sistema de refrigeracio´n general del
edificio que mantiene un ban˜o refrigerante de 20◦C y uno de lubricacio´n que
cuenta con un flujo de aceite controlado por un circuito de recirculacio´n y
una va´lvula pilotada.
En relacio´n al banco de pruebas esta formado por un compresor radial de
dos etapas que alimenta a la turbina, con una capacidad de presio´n ma´xima
de 5 bar y una potencia ma´xima de 500 kW, apoyado de va´lvulas de descarga
electro´nica que operan cuando el caudal ma´sico o la presio´n requerida es
inferior al mı´nimo suministrado por este.
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El aire llega libre de polvo y residuos debido a que el compresor cuenta
con sus propios filtros. Despue´s de compresor, el aire se hace pasar por los
plenums para estabilizar el flujo eliminando los pulsos.
Una vez ha pasado por estos depo´sitos de remanso, llega a una ca´mara
de combustio´n, que calienta el aire con una temperatura ma´xima de 1200 K
para el caudal ma´ximo. Aguas abajo de la ca´mara de combustio´n, el flujo se
divide en dos ramas.
En una de ellas, esta´ situada una va´lvula giratoria activada por un motor
ele´ctrico encargada de generar los pulsos. Debido a la necesidad de obtener
mediciones pulsando en ambas ramas, se instalan dos tubos flexibles despue´s
de los tubos de control, permitiendo un cambio ra´pido de la rama pulsante
simplemente cambiando sus conexiones, como se muestra en la figura 5.1.
Figura 5.1: Disen˜o del banco de pruebas
En la imagen 5.2 se representa la disposicio´n ba´sica del banco de pruebas,
que se puede dividir en 4 sistemas principales; la rama del compresor, la rama
de la turbina, el circuito refrigerante y el circuito de lubricacio´n.
En la tabla 5.1, se presenta un resumen de los principales sensores y los
diferentes elementos de medida:
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Figura 5.2: Disen˜o del banco de pruebas
Variable Sensor Rango S´ımbolo Incertid.
Presio´n del gas (media) Piezorresistivo 0 - 5 bar p 12.5 mbar
Presio´n del gas (inst.) Piezoele´ctrico 0 - 250 bar B/F < 0.1 %
Temperatura Gas/Metal Termopar tipo-K 273 - 1500 K T 1.5 K
Gasto ma´sico de gas Cono-V, te´rmico 45-1230 kg/hr m˙ < 2 %
Presio´n del lubricante Piezorresistivo 0 - 5 bar LS 12.5 mbar
Temperatura del lubricante RTD 173 - 723 K LS < 0.5 K
Gasto ma´sico de lubricante Coriolis 0-40 gr/s L/S < 2 %
Velocidad turbocompresor Inductivo < 300 krpm rpm < 500 rpm
Tabla 5.1: La lista de equipos de medicio´n con los s´ımbolos correspondientes
en el croquis de disen˜o.
El turbocompresor utilizado para las pruebas presentadas consta de un
compresor radial y una turbina de doble entrada, con entrada y va´lvula de
descarga asime´trica, para aplicaciones en un motor de gasolina comercial
automotriz.
En este documento, las dos entradas diferentes de la turbina se deno-
minara´n shroud y hub debido a su ubicacio´n dentro de la carcasa. Para el
volumen de las volutas, como se aprecia en la imagen 5.3, se utilizo´ un molde
de silicona.
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Figura 5.3: Ejemplar del turbocompresor
Cabe resaltar la dificultad de obtener datos experimentales va´lidos cuan-
do experimentamos en condiciones de flujo pulsante reales. Todo el procesado
de datos es muy complejo, ya que los sensores son muy sensibles al ruido.
Adema´s, al an˜adir una segunda entrada a la turbina, debemos de vigilar y
chequear adecuadamente todo tipo de va´lvulas y sistemas de control. Otro
punto dif´ıcil del experimento es la creacio´n de un flujo altamente pulsante.
Para ello, contamos con una va´lvula giratoria que colocamos en una de las
dos ramas, apoyada de un tubo flexible que usamos para generar los pulsos
en la otra rama.En el lado de la turbina, una placa con tres orificios equi-
distantes (figura 5.4), se coloca para permitir o limitar el flujo que pasa e
impartir los pulsos en una de las ramas de entrada. Las diferentes formas de
los orificios de la placa pueden imitar la apertura y el cierre de las va´lvulas
del cilindro real. La amplitud del pulso se ajusta con una va´lvula que opera
controlando la cantidad de mezcla del flujo estable y pulsa´til, de modo que
si la cantidad de flujo ma´sico estable es menor en la mezcla, la amplitud
pulsante es mayor y viceversa.
Figura 5.4: Placas giratorias para la generacio´n de pulsos.
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Las condiciones de admisio´n se controlaron regulando el caudal ma´sico
en cada entrada, mediante una va´lvula con dos posiciones que se fijo´ antes
del experimento. Para la presio´n instanta´nea, se fijaron tres transductores de
presio´n en cada rama de entrada, as´ı como en la rama de salida.Adema´s, se
han utilizado sensores piezorresistivos para medir la presio´n media esta´tica
en las ramas.
Por otro lado, para mejorar la precisio´n, se han utilizado sensores pie-
zoele´ctricos para las mediciones de presio´n instanta´nea. Estos sensores re-
quieren una separacio´n f´ısica particular para un correcto ca´lculo de des-
composicio´n. Para estudiar las ondas de presio´n y obtener las componentes
incidente y reflejada, se ha utilizado una te´cnica beamforming. Este me´todo
estima fluctuaciones de velocidad a trave´s de la descomposicio´n del flujo en
sus componentes hacia adelante y hacia atra´s utilizando te´cnicas de filtra-
do espacial . Para realizar correctamente esta te´cnica, as´ı como para evitar
posibles feno´menos de aliasing, el flujo debe estar completamente desarro-
llado, que consigue fijando una distancia de unos 10 dia´metros de tuber´ıa
de longitud recta sin obstrucciones en ambas direcciones de la matriz del
sensor.
Con el objetivo de reducir el ruido al ma´ximo, todos los sensores se
conectaron a una tierra equipotencial mediante una malla meta´lica de baja
impedancia. Adema´s, tambie´n se tomaron medidas de temperatura promedio
en los tubos de entrada y salida de la turbina utilizando termopares.
En esta instalacio´n, los reguladores PID tienen como objetivo controlar
el sistema de regulacio´n principal de la instalacio´n, como el compresor radial
de dos etapas o las va´lvulas . El PID digital, que controla el compresor, fija
su presio´n de salida modificando la velocidad de rotacio´n y la posicio´n de
los a´labes de geometr´ıa variable. Todas las va´lvulas en la instalacio´n esta´n
controladas por PIDs digitales.
En la siguiente tabla, se enumeran las va´lvulas que se han utilizado en
este experimento. La u´ltima columna contiene el s´ımbolo correspondiente de
cada va´lvula correspondiente con el esquema de la imagen 5.2.
Como hemos comentado anteriormente, el sistema de adquisicio´n de da-
tos es una parte muy a tener en cuenta para poder conseguir resultados
va´lidos en experimentos de este calibre. Por lo tanto, se utilizaron dos me-
canismos compatibles diferentes: el regulador de potencia de cada elemento
principal, y el sistema automa´tico disen˜ado espec´ıficamente full-rio, que es
un equipo fabricado en la empresa. Este sistema se basa en los mo´dulos PXI
y RIO de National Instruments y es operado por un software disen˜ado en el
entorno de LabVIEW.
5.2. Configuracio´n Experimental 41
Plan de Trabajo
La siguiente tabla presenta un resumen de los puntos de trabajo selec-
cionados para los experimentos. El objetivo era cubrir una gama completa
de condiciones operativas, incluidas diferentes velocidades equivalentes del
motor, condiciones de flujo y rango operativo del mapa del compresor. La
relacio´n de gasto ma´sico (MFR) establece una relacio´n entre las diferentes
cantidades de flujo de masa a trave´s de cada una de las entradas, shroud y
hub, y se define como:
MFR =
m˙shroud
m˙shroud + m˙hub
(5.1)
Va´lvula Accio´n Rango S´ımbolo
Ventilacio´n Abierta 0-100 % VBs
General (grande) Controlar la presio´n y el flujo 0-100 % VG1
General (pequen˜a) Controlar la presio´n y el flujo 0-100 % VG2
CC Controlar el aire fr´ıo 0-100 % VinCC
Entrada al compresor Control MF de entrada al compresor 0-100 % VIC
Bypass Controlar la salida de la CC 0-100 % Vbypass
Entrada a la turbina A Controlar la entrada de la turbina A 0-100 % VinT-A
Entrada a la turbina B Controlar la entrada de la turbina B 0-100 % VinT-B
Amplitud de pulso Control de la amplitud del pulso 0-100 % VampIPS
Contrapresio´n (grande) Controlar la contrapresio´n del compresor 0-100 % VbpC-1
Contrapresio´n (small) Controlar la contrapresio´n del compresor 0-100 % VbpC-2
Pulso de frecuencia Control de frecuencia de va´lvula rotativa 0-100 % VfrecPS
Tabla 5.2: La lista de las va´lvulas de control con los s´ımbolos correspondien-
tes en el croquis de disen˜o.
Caso Rama pulsante MFR aprox. Condiciones del flujo
#1-#4 Shroud 0.5 Fr´ıo
#5-#12 Shroud 0.7 Fr´ıo
#13-#18 Hub 0.5 Fr´ıo
#19-#26 Hub 0.3 Fr´ıo
#27-#32 Hub 0.5 Fr´ıo
#19-#26 Hub 0.3 Fr´ıo
#27-#32 Hub 0.5 Fr´ıo
#33-#40 Shroud 0.7 Caliente
#41-#48 Hub 0.3 Caliente
Tabla 5.3: Lista de los puntos de operacio´n experimentales.
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5.3. Resultados
Se presentan ahora los resultados de la descomposicio´n de la presio´n
de los dos puntos de operacio´n #4 y #46 en los dominios de tiempo y
frecuencia se presentan en la Figura 5.5 a la Figura 5.8 como ejemplo. Para
la nomenclatura, incidente y reflejada, se han utilizado en la rama pulsante
para las ondas que van hacia la turbina y desde la turbina, respectivamente.
Se ha usado un criterio similar para la rama de entrada no pulsante, donde
se ha usado la transmisio´n indirecta reflejada e indirecta para las ondas que
viajan hacia la turbina y se alejan de la turbina, respectivamente.
Por otro lado, la onda transmitida se desplaza corriente abajo de la tur-
bina en la direccio´n del flujo y la segunda onda de reflexio´n viaja desde la
salida de la turbina en la direccio´n opuesta al flujo. La componente refle-
jada ( Figura 5.6-a y Figura 5.8-a) conserva aproximadamente la forma de
la incidente, mientras que su amplitud y nivel medio esta´n disminuyendo
claramente, una buena indicacio´n de que los resultados son coherentes.
Enfoca´ndose en la onda transmitida del punto de operacio´n de flujo
caliente ( Figura 5.8-c), se puede observar co´mo el nivel medio del pulso de
presio´n disminuye de aproximadamente 1.75 bar en el incidente a 1.24 bar
(transmitido) mientras que la amplitud va de ma´s de 100 mbar a 20 mbar.
Continuando en el mismo punto de operacio´n, tambie´n es relevante ana-
lizar co´mo evoluciona el pulso cuando toca el rotor y viaja hacia atra´s a
trave´s de la otra rama de entrada. En el caso #46, los pulsos se realizan
en la rama central, por lo que en el resultado transmitido indirectamente (
Figura 5.8 -b) lo que se puede observar es el efecto en la rama de la cubierta
del pulso que se produce en la central.
Es importante mencionar que, aunque la amplitud de la onda transmi-
tida indirectamente es considerablemente ma´s baja que la de la incidente,
tendra´ un impacto en el rendimiento y, por lo tanto, no debe despreciar-
se. En el gra´fico inferior de cada imagen se presentan los resultados de la
descomposicio´n de la presio´n en el dominio de la frecuencia.
La presio´n original medida en el dominio del tiempo se trata con un
filtro de fase lineal de paso bajo y una transformacio´n de Fourier utilizando
el me´todo de periodograma de Welch con una ventana de Hamming. De
esta manera, es posible observar directamente la amplitud en dB de cada
armo´nico del motor equivalente.
Como se espera, la amplitud disminuye cuando la frecuencia es mayor,
pasando de 120-140 dB de los primeros armo´nicos a menos de 100 dB para
una frecuencia de 1000 Hz. Sin embargo, la amplitud del pulso en los espec-
5.3. Resultados 43
tros altos es lo suficientemente significativa como para no ser despreciada.
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Figura 5.5: (a), (b) y (c). Incidente, reflejada indirecta y segunda reflexio´n
de ondas para el caso #4.
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Figura 5.6: (a), (b) y (c). Ondas reflejadas, indirectas transmitidas y trans-
mitidas para el caso #4.
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Figura 5.7: (a), (b) y (c). Incidente, reflejada indirecta y segunda reflexio´n
de ondas para el caso #46.
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Figura 5.8: (a), (b) y (c). Ondas reflejadas, indirectas transmitidas y trans-
mitidas para el caso #46.
En la Figura 5.9, la evolucio´n de la pe´rdida de transmisio´n en el dominio
de la frecuencia se presenta para los puntos operativos de admisio´n total.
La pe´rdida de transmisio´n se define como la diferencia entre el incidente y
las amplitudes transmitidas en dB.
En cada gra´fico, se puede observar el resultado de un mismo punto de
operacio´n, pero con los pulsos realizados en shroud or hub (nuevamente, azul
y rojo respectivamente).
En general, se puede afirmar que la pe´rdida de transmisio´n a trave´s de
la rama shroud es mayor que en la rama hub, con la excepcio´n del caso de
la Figura 5.9-a, donde la baja velocidad equivalente del motor (1400 rpm)
y la baja amplitud podr´ıan haber afectado la exactitud experimental.
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Figura 5.9: (a), (b), (c) y (d). Resultado de pe´rdida de transmisio´n en dB.
5.3.1. Evaluacio´n de la no-linealidad
En el l´ımite de acu´stica lineal, con la turbina comporta´ndose como un
elemento pasivo lineal, se debe aplicar la ecuacio´n 5.2:
R1 T2,1 T3,1T1,2 R2 T3,2
T1,3 T2,3 R3

pi1,+ p
j
1,+ p
k
1,+
pi2,+ p
j
2,+ p
k
2,+
pi3,− p
j
3,− p
k
3,−
 =
pi1,− p
j
1,− p
k
1,−
pi2,− p
j
2,− p
k
2,−
pi3,+ p
j
3,+ p
k
3,+
 (5.2)
donde Ra es el coeficiente de reflexio´n para la rama a, Ta,b es el coeficiente
de transmisio´n para un pulso que va a la turbina desde la rama a y se
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transmite a la rama b, pia,+ es la onda de presio´n que se desplaza corriente
abajo en la rama a y el nu´mero de experimento i y pia,−, es la onda de presio´n
que se desplaza corriente arriba en la rama a y el nu´mero de experimento
i. El sistema podr´ıa resolverse y la matriz de reflexio´n y los coeficientes
de transmisio´n se obtendr´ıan si se realizara un sistema de experimentos
linealmente independientes. Los experimentos linealmente independientes se
pueden realizar como se muestra en [9], produciendo pulsos con diferentes
excitaciones tanto en las entradas de la turbina como en la salida de la
turbina.
Cuando se utiliza una u´nica fuente de excitacio´n para generar impulsos
activos en una de las ramas, por ejemplo, generando un impulso pi1,+ los
valores de pi2,+ y p
i
3,−, tambie´n son proporcionales a la amplitud de pi1,+ si
el sistema esta´ trabajando en el l´ımite acu´stico lineal.Por lo tanto, cuando
se opera el sistema a un punto de trabajo promedio constante (es decir,
relacio´n de presio´n promedio constante y velocidad reducida) y se producen
pulsos diferentes en la misma entrada de turbina, no es posible generar
experimentos acu´sticos lineales, linealmente independientes.
Utilizando datos medidos en un punto de trabajo constante pero dife-
rentes formas de pulso en la misma rama de entrada, se calculo´ la segunda
matriz en la ecuacio´n 5.2 y se encontro´ que su determinante era lo suficien-
temente diferente de 0 para indicar independencia lineal. Por lo tanto, los
pulsos eran lo suficientemente fuertes como para inducir un comportamiento
acu´stico no lineal en la turbina.
5.4. Conclusiones
En este trabajo, se presenta un me´todo experimental para obtener los
resultados de descomposicio´n de la presio´n de una turbina de doble voluta
en condiciones reales de pulso del motor. Como hemos comentado anterior-
mente, el equipo de prueba espec´ıficamente construido y una metodolog´ıa
contrastada [10], dan como resultado una te´cnica innovadora para probar
turbinas de dos volutas.
Aunque la experimentacio´n con flujo inestable conlleva grandes dificulta-
des y problemas, la calidad y precisio´n de los resultados es muy satisfactoria,
agregando la novedad de un ana´lisis acu´stico para condiciones de alta pul-
sacio´n con respuesta no lineal. La te´cnica beamforming se ha utilizado para
obtener la descomposicio´n de la onda de presio´n a trave´s de las ramas de
entrada de la turbina y la salida de la turbina. Especialmente significativo
es el efecto que la rama de entrada pulsante produce en la otra entrada de
turbina. Los componentes transmitidos e indirectamente transmitidos afec-
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tan principalmente a las pe´rdidas de bombeo, as´ı como el consumo total de
combustible y los disen˜os del silenciador y el postratamiento. Las sen˜ales de
presio´n parecen transmitirse en mayor grado cuando el MFR se aproxima a
0.5. Aunque se debe realizar ma´s investigacio´n para explicar completamente
este feno´meno, podr´ıa estar relacionado con una menor pe´rdida de presio´n
entre la voluta y el rotor en el caso de admisio´n completa, ya que el flujo se
adapta ma´s en la entrada del rotor.
Tambie´n vale la pena sen˜alar los valores altos del coeficiente de transmi-
sio´n indirecta: en algunos casos, el pulso de presio´n de transmisio´n indirecta
tiene una amplitud que es casi 0,3 veces mayor que la del pulso de presio´n
incidente. Si bien la configuracio´n de doble voluta ayuda a aislar diferen-
tes cilindros durante sus procesos de escape, esta´ claro que los efectos de
interferencia pueden no ser totalmente despreciables.
La comparacio´n entre las respuestas acu´sticas no lineales de cada rama
tambie´n puede agregar informacio´n valiosa. La ubicacio´n diferente de cada
voluta en la carcasa, as´ı como la trayectoria y la orientacio´n seguidas por
el flujo cuando golpea el rotor causa diferencias en el rendimiento. Esta
informacio´n podr´ıa ser u´til al configurar la adaptacio´n del turbocompresor,
ya que las oscilaciones de baja frecuencia que se desplazan corriente arriba de
la turbina a trave´s del motor afectara´n la eficiencia volume´trica del motor
e incluso el punto de operacio´n del turbocompresor. Adema´s, una mejor
prediccio´n de las oscilaciones de alta frecuencia en la l´ınea de escape podr´ıa
resultar en un disen˜o ma´s eficiente del silenciador. Finalmente, los resultados
experimentales en condiciones inestables ayudara´n a calibrar y validar los
modelos.
Cap´ıtulo 6
Estudio acu´stico de la
turbina: Obtencio´n de las
matrices de transferencia
6.1. Introduccio´n
Una vez explicado todo lo necesario para entender este cap´ıtulo, se pa-
sara´ a describir el procedimiento utilizado para la obtencio´n de matrices
de transferencia que caracterizan acu´sticamente nuestra turbina. Mediante
una serie de simulaciones realizadas por el software OpenWAM, extraemos
una serie de resultados que tratados y operados de forma conveniente, nos
ayudara´n a comprobar si las matrices son va´lidas una vez las comparemos
con los resultados experimentales.
6.2. Modelos unidimensionales
El modelo unidimensional utilizado en este trabajo fin de grado, es el mo-
delo de co´digo abierto OpenWAM desarrollado por la Universidad Polite´cni-
ca de Valencia. Si la variacio´n de seccio´n y la curvatura no son resen˜ables, se
puede considerar el flujo unidimensional en conductos una hipo´tesis consis-
tente. La base de los modelos de accio´n de ondas es el modelo del conducto
en el que las variables de entrada son su geometr´ıa y las condiciones del flujo
en sus extremos y las de salida los valores de densidad, presio´n temperatura
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y velocidad del fluido en funcio´n del tiempo y de la posicio´n dentro del tubo.
Las ecuaciones que se resuelven son las de estado y las de conservacio´n de
masa, energ´ıa y cantidad de movimiento. El sistema de ecuaciones de Euler
que se plantea es un caso particular de las ecuaciones de Navier-Stokes para
un dominio cuasiunidimensional con el fluido ideal no viscoso.
∂ρ
∂t
+ ρ
∂u
∂x
+ u
∂ρ
∂x
+
ρu
S
dS
dx
= 0 (6.1)
∂u
∂t
+ u
∂u
∂x
+
1
ρ
∂p
∂x
+G = 0 (6.2)
[
∂p
∂t
+ u
∂p
∂x
]
− a2
[
∂ρ
∂t
+ u
∂ρ
∂x
]
− (γ − 1) ρ (q + uG) = 0 (6.3)
donde G es el te´rmino que tiene en cuenta la friccio´n con las paredes del
tubo y qes el calor transmitido a trave´s de las paredes:
G = f
u2
2
u
|u|
4
D
(6.4)
Cabe resaltar que este sistema es de tipo hiperbo´lico y no homoge´neo,
debido a que despreciamos el te´rmino viscoso y por las contribuciones no
lineales de la friccio´n, transmisio´n de calor y cambio de seccio´n. Existen
me´todos complejos para la resolucio´n de dicho sistema como el me´todo de
las caracter´ısticas, Laz-Fredrichs o Lax-Wendroff, pero se puede abordar de
otra manera haciendo uso de la aproximacio´n lineal descrita en el cap´ıtulo 4.
Si suponemos que la amplitud de las oscilaciones es pequen˜a frente a su valor
medio y que las fluctuaciones en la velocidad son pequen˜as comparadas con
la velocidad local del sonido, y descomponemos las variables del flujo en una
componente media estacionaria y una fluctuante, se puede dar solucio´n al
ca´lculo del flujo. Adema´s, en la l´ınea de escape del motor, se puede asumir
que las oscilaciones de presio´n son de amplitud reducida, por lo que el modelo
acu´stico unidimensional del que estamos hablando se adapta bien.
Con esta hipo´tesis realizada, se puede suponer que las oscilaciones son
isentro´picas, y ra´ız de esto, podemos eliminar del sistema la ecuacio´n de
la energ´ıa, ya que solo nos hace falta conocer una variable para describir
el estado termodina´mico del fluido. Los te´rminos de transmisio´n de calor y
friccio´n tambie´n se anulan con esta hipo´tesis. Por u´ltimo, si suponemos un
conducto de seccio´n constante, de la misma manera sera´n nulos los te´rminos
fuente relacionados con el cambio de seccio´n, y por tanto, el sistema resul-
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tante es homoge´neo. Todo esto nos lleva a una ecuacio´n de ondas convectiva
para la fluctuacio´n de presio´n ∆p:
D2∆p
Dt2
= a20
∂2∆p
∂x2
;
D
Dt
=
∂
∂t
+ a0M
∂
∂x
(6.5)
donde a0 es la velocidad del sonido y M el nu´mero de Mach del flujo
medio estacionario. La fluctuacio´n de velocidad ∆u tendra´ la misma forma
funcional ya que cumple la misma ecuacio´n. La ecuacio´n de la cantidad de
movimiento linealizada las relaciona:
D∆u
Dt
+
1
ρ0
∂∆p
∂x
= 0 (6.6)
Podemos expresar las fluctuaciones de presio´n y velocidad en te´rminos
de sus desarrollos de Fourier debido a la periodicidad de estas y obtener
la solucio´n de las ecuaciones 6.5 y 6.6 como superposicio´n lineal de ondas
armo´nicas de presio´n y velocidad con distintas frecuencias w, a consecuen-
cia de su linealidad. Obtenemos entonces una solucio´n en el dominio de la
frecuencia en el que se suele hacer uso de las matrices de transferencia para
expresar la relacio´n entre las variables del campo acu´stico en distintas po-
siciones, permitie´ndonos calcular sistemas complejos por la combinacio´n de
estas. Reducimos as´ı el coste computacional aunque sea necesario el ca´lculo
para todas las frecuencias de intere´s con un bajo tiempo de ca´lculo, ya que
los me´todos acu´sticos, al proporcionar una solucio´n anal´ıtica y pese a ser
modelos 1D, no precisan de ningu´n tipo de resolucio´n espacial.
6.3. Me´todo de ca´lculo
Como se ha comentado, los resultados de la simulacio´n que se presentan
en este estudio se obtuvieron utilizando OpenWAM, la herramienta integra-
da de simulacio´n 1D desarrollada en CMT-Motores Te´rmicos. Las ecuaciones
de control cla´sicas de Euler para la dina´mica de fluidos se discretizan en el
conjunto de elementos 0D y 1D del dominio computacional. El conjunto de
ecuaciones que esta´n discretizadas y resueltas se muestran en la ecuacio´n
6.7 y la ecuacio´n 6.8
w =
 ρρ · u
ρ · et
 =
 ρρ · u
ρ · cv · T + ρ · u2/2
 (6.7)
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∂w
∂t
=
∂
∂x
 ρ · uρ · u2 + p
ρ · u (cp · T + u2/2)
 (6.8)
donde w es el vector de estado, ρ es la densidad, u es la velocidad de
flujo, et es la energ´ıa interna total espec´ıfica, cv es la capacidad te´rmica
isoco´rica espec´ıfica, T es la temperatura del fluido, t es el tiempo, p es la
presio´n del gas y cp es la capacidad calor´ıfica espec´ıfica isoba´rica. Tambie´n
se usa una ecuacio´n de estado del gas ideal, la ecuacio´n 6.9:
p = ρRT (6.9)
donde R es la constante de gas. Se utiliza un esquema basado en el “Me´to-
do de volu´menes finitos”, lo que lleva a un mejor resultado en te´rminos de
masa, impulso y conservacio´n de energ´ıa. Despue´s de discretizar las ecua-
ciones mediante un enfoque del “Me´todo de volu´menes finitos”, se obtiene
la ecuacio´n 6.10
dw¯i
dt
=
(Ai−1,i · Fi−1,1 −Ai,i+1 · Fi,i+1 + Ci)
Vi
(6.10)
donde w¯i es el valor medio del vector de estado en la celda i, Ai−1,i es
la superficie l´ımite entre las celdas i - 1 e i, Fi−1,1 es el vector de flujo entre
las celdas i - 1 e i y Ci es el vector de te´rminos fuente que afecta a la celda
i. Finalmente, Vi es el volumen de la celda. Cuando no hay fuentes de masa
o de calor presentes, el te´rmino fuente se calcula como la ecuacio´n 6.11:
Ci =
 0pi · (Ai−1,i −Ai,i+1)
0
 (6.11)
Se implemento´ un sistema de reconstruccio´n Godunov-derived [12], usan-
do un esquema de segundo mono´tono de segundo orden para leyes de con-
servacio´n (MUSCL) [13]. La extrapolacio´n lineal del vector de estado en los
l´ımites de las celdas se limita usando un limitador de pendiente central mo-
notonizado por van Leer, y los flujos se calculan utilizando el solucionador
de Riemann aproximado de Harten-Lax-van Leer-Contact [14].El intervalo
de tiempo se obtiene en cada iteracio´n siguiendo la condicio´n de Courant-
Friedrichs Lewy (CFL) [15], como en la ecuacio´n 6.12:
∆t = ν · ∆x
λ
|min= ν · ∆x|u|+ |a| |min (6.12)
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donde ν es el nu´mero de Courant, ∆x es el taman˜o de celda, λ es un
valor propio del sistema, a es la velocidad del sonido y el sub´ındice min
representa el valor mı´nimo. El valor de los flujos en ambas ramas en la
seccio´n 3 y en la seccio´n 5 de la figura 6.1 se calcula por interpolacio´n en el
mapa de la turbina. Despue´s de calcular todos los te´rminos, en la ecuacio´n
6.10 se resuelve cada paso de tiempo mediante el me´todo de Heun.
Figura 6.1: Dominio computacional del modelo de turbina “twin”. Las sec-
ciones principales esta´n etiquetadas con nu´meros.
La turbina se puede modelar como una tobera equivalente con un a´rea
equivalente. Este a´rea var´ıa segu´n las condiciones operativas de manera que,
suponiendo una expansio´n adiaba´tica, es posible obtener un rango completo
de a´reas equivalentes para cada posicio´n en turbinas de geometr´ıa variable.
Este modelo de a´rea efectiva depende principalmente de algunos para´metros
geome´tricos principales que son fa´cilmente medibles, el rango limitado de
puntos medidos que proporciona el fabricante y los coeficientes de ajuste
correspondientes.
Usando un enfoque para considerar las dos entradas como turbinas in-
dividuales, es posible obtener un conjunto de mapas de a´rea efectiva (y, por
lo tanto, un flujo de masa reducido) para cada una de las entradas que de-
pendera´ de la relacio´n de flujo de masa. Una vez que se obtiene el a´rea de
la tobera equivalente, el flujo de masa reducido en ambas entradas, shroud
y hub, se puede calcular suponiendo una expansio´n isentro´pica a trave´s de
una tobera. Por otro lado, las eficiencias se obtienen considerando la ca´ıda
de entalp´ıa generada por cada turbina individual como una diferencia entre
cada entrada y la salida comu´n. Por lo tanto, se obtienen dos conjuntos
diferentes de mapas de eficiencia para cada entrada, que esta´n relacionados
con los mapas de a´rea efectivos.
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6.4. Simulaciones
Una vez se ha descrito el sistema 1D y el me´todo de ca´lculo, se pasara´ a
explicar toda la informacio´n acerca de las simulaciones llevadas a cabo. En
primer lugar, el objetivo sera´ sacar una serie de mapas de funcionamiento
de la turbina, en las que relacionamos el a´rea efectiva en funcio´n de la
relacio´n de expansio´n, para diferentes MFR y reg´ımenes de giro, con el fin
de obtener informacio´n acerca de la linealidad en su comportamiento de
cara a las futuras simulaciones acu´sticas para la obtencio´n de las matrices
de transferencia.
Para ello, se introdujeron una serie de inputs, en los que variamos el
MFR de 0 a 1, teniendo en cuenta ambas ramas de la turbina, y a distintas
revoluciones de motor. Cabe resaltar que las temperaturas a las entradas de
la turbina se mantienen en un valor constante, adema´s de la presio´n a la
salida, ya que esas sera´n nuestras condiciones de simulacio´n.
El formato de los datos es xml.Se introducira´n en el software OpenWAM,
el cual nos devolvera´ toda serie de resultados necesarios para la comproba-
cio´n necesaria.
La segunda parte de las simulaciones es algo ma´s compleja. Nuestro
objetivo sera´ obtener los distintos valores de presio´n para cada una de las
ramas cuando la turbina esta´ sometida a un pulso de presio´n, con el fin
de caracterizar la turbina y obtener la matriz de transferencia. Para ello,
antes de explicar el procedimiento, se recalcara´ la nomenclatura para evitar
cualquier malentendido posible:
Simbolog´ıa Definicio´n
P+31 Pulso de presio´n aguas arriba de la turbina por la rama exterior
P+32 Pulso de presio´n aguas arriba de la turbina por la rama interior
P+4 Pulso de presio´n hacia el exterior
P−31 Pulso de presio´n aguas abajo de la turbina por la rama exterior
P−32 Pulso de presio´n aguas abajo de la turbina por la rama interior
P−4 Pulso de presio´n hacia la turbina
Tabla 6.1: Tabla de nomenclatura.
Impondremos entonces una serie de pulsos en distintos puntos de la tur-
bina, manteniendo los otros extremos anecoicos, es decir, si pulsamos en la
rama 31, la rama 32 y la 4 mantendra´n valores de presio´n constante con
extremo anecoico. Se trabajara´ de igual manera para los otros dos casos
restantes, obteniendo as´ı las reflexiones pertinentes que nos ira´n dando los
distintos te´rminos de la matriz de transferencia.
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Para generar el pulso de presio´n, generamos un xml en el que introduci-
mos un valor medio de presio´n obtenido en los resultados experimentales, al
que le an˜adimos un valor aleatorio de un valor de entre 0 y 10000 Pa. Con
ello, nos aseguramos de un imponer un pulso de presio´n aleatorio que tiene
la siguiente forma:
Figura 6.2: Ejemplo de pulso de presio´n
Con todo esto, las simulaciones habra´n finalizado y pasaremos a procesar
los resultados.
6.5. Procesado de datos
Una vez hemos obtenido los resultados, se obtendra´ un archivo .DAT
con todo tipo de datos, entre los cuales escogeremos los valores de presio´n
incidente y reflejada de cada rama. Antes de tratarlos, y como se explico´ en
cap´ıtulos anteriores, podr´ıa hacerse la comparacio´n obvia en el dominio del
tiempo entre el experimento y la simulacio´n, pero al introducir el concepto
de la matriz de transferencia, esta comparacio´n debe hacerse en el dominio
de la frecuencia. Para ello, existen diversos me´todos para realizarla. Una de
ellas, se realizar´ıa obteniendo el nivel de presio´n sonora y asignando a cada
frecuencia su nivel de presio´n correspondiente; otro, el cual consideramos
o´ptimo, ser´ıa en vez estimar el espectro en unidades de presio´n o presio´n al
cuadrado, se estima en densidad. En un rango de frecuencias, tenemos de
una densidad de “x” pascales cuadrados por hercio. Esto tiene sentido ya
que tenemos un muestreo discreto, y nos interesa saber el valor medio en un
nu´mero de hercios concretos. Para sacar la densidad espectral de frecuencia,
hemos optado por el me´todo de Welch.
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6.5.1. Me´todo de Welch
El me´todo de Welch es una variacio´n del me´todo de Bartlett, por lo
que explicaremos en que´ consiste y mostraremos las diferencias de ambos
me´todos.
Me´todo de Bartlett
El me´todo de Bartlett, se usa para estimar la densidad espectral de
potencia.Se basa en el concepto de usar un periodograma de estimaciones
del espectro, que son el resultado de convertir una sen˜al del dominio del
tiempo al dominio de la frecuencia. El me´todo de Bartlett es una forma
de reducir la varianza del periodograma a cambio de reducir la resolucio´n,
comparado con los periodogramas esta´ndares.
Este consiste en los siguientes pasos:
El segmento original de N muestras se divide en K segmentos de lon-
gitud M.
Para cada segmento, se obtiene el periodograma calculando la trans-
formada discreta de Fourier (la versio´n de la DFT que no divide por
M), y despue´s se calcula el cuadrado del resultado y esto es lo que se
divide por M.
Se promedia el resultado del periodograma para los segmentos de K
muestras.
El resultado final es un array de potencias vs. ”bins”de frecuencia, es
decir, co´mo se reparte la potencia a lo largo del espectro.
El me´todo de Welch difiere en dos puntos del me´todo de Bartlett:
La sen˜al se divide en segmentos superpuestos: el segmento de datos
original se divide en L segmentos de datos de longitud M, superpuestos
por D puntos.
 Si D = M / 2, se dice que la superposicio´n es del 50 %
 Si D = 0, se dice que la superposicio´n es del 0 %. Esta es la misma
situacio´n que en el me´todo de Bartlett.
Los segmentos que se superponen se muestran en una ventana: des-
pue´s de que los datos se dividen en segmentos que se superponen, los
segmentos de datos L individuales tienen una ventana aplicada (en el
dominio de tiempo).
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Resaltamos entonces que el me´todo de Welch es una mejora en el me´todo
de Bartlett , ya que reduce el ruido estimado en el espectro de potencia a
cambio de reducir la resolucio´n de frecuencia. Debido al ruido causado por
datos imperfectos y finitos, a menudo se desea la reduccio´n de ruido del
me´todo de Welch.
6.6. Matriz de transferencia
La matriz de transferencia de un elemento definida como se muestra en
la ecuacio´n 6.13 permite obtener las variables de estado en un punto aguas
arriba del elemento, conocidas tales perturbaciones en un punto aguas abajo
del mismo.

P+31
P+32
P−4

 R31 T32,31 T4,31T31,32 R32 T4,32
T31,4 T32,4 R4
 =

P−31
P−32
P+4
 = [A]

P−31
P−32
P+4
 (6.13)
Por ello, si conocemos la matriz de transferencia en un punto de funcio-
namiento del sistema, podremos saber las variables de salida simplemente
con el producto de dicha matriz por las condiciones de entrada al mismo.
Es necesario por tanto las distintas componentes incidente y reflejada para
poder construirla:
P−31 = R31P
+
31 + T32,31P
+
32 + T4,31P
−
4 (6.14)
P−32 = T31,32P
+
31 +R32P
+
32 + T4,32P
−
4 (6.15)
P+4 = T31,4P
+
31 + T32,4P
+
32 +R4P
−
4 (6.16)
Si mantenemos P+32 y P
−
4 anecoicos:
P−31 = R31P
+
31 + 0→ R31 =
P−31
P+31
(6.17)
P−32 = T31,32P
+
31 + 0→ T31,32 =
P−32
P+31
(6.18)
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P+4 = T31,4P
+
31 + 0→ T31,4 =
P+4
P+31
(6.19)
Ahora, con P+31 y P
−
4 anecoicos:
P−31 = T32,31P
+
32 + 0→ T32,31 =
P−31
P+32
(6.20)
P−32 = R32P
+
32 + 0→ R32 =
P−32
P+32
(6.21)
P+4 = T32,4P
+
32 + 0→ T32,4 =
P+4
P+32
(6.22)
Por u´ltimo, con P+31 y P
+
32 anecoicos:
P−31 = T4,31P
−
4 + 0→ T4,31 =
P−31
P−4
(6.23)
P−32 = T4,32P
−
4 + 0→ T4,32 =
P−32
P−4
(6.24)
P+4 = R4P
−
4 + 0→ R4 =
P+4
P−4
(6.25)
Una vez hemos descrito la matriz de transferencia y co´mo calcularla,
pasaremos a mostrar los resultados del estudio.
6.7. Resultados
En primer lugar, los resultados de la primera simulacio´n en la que bus-
camos la forma de los mapas de funcionamiento en los que enfrentamos a´rea
efectiva en funcio´n de la relacio´n de expansio´n:
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Figura 6.3: Mapas de funcionamiento variando el MFR en la rama 1 a 50.000
rpm
Figura 6.4: Mapas de funcionamiento variando el MFR en la rama 2 a 50.000
rpm
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Figura 6.5: Mapas de funcionamiento variando el MFR en la rama 1 a
100.000 rpm
Figura 6.6: Mapas de funcionamiento variando el MFR en la distintas ramas
a 100.000 rpm
En estos mapas hacemos referencia a los puntos de operacio´n con lo que
trabajamos en este proyecto. Las cruces rojas hacen referencia a la rama 1
con MFR 0.7; las negras, a la rama 2, con MFR 0.3. Los c´ırculos siguen el
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mismo procedimiento pero para MFR de 0.5.
Figura 6.7: Mapas de funcionamiento variando el MFR en la rama 1 a
150.000 rpm
Figura 6.8: Mapas de funcionamiento variando el MFR en la rama 2 a
150.000 rpm
La primera conclusio´n que podemos sacar es que a relaciones de ex-
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pansio´n medias-altas, existe una tendencia lineal del a´rea efectiva que nos
confirma los efectos lineales de la turbina a la hora de caracterizarla, por
tanto, las matrices de transferencia en esos puntos de funcionamiento ser´ıan
pra´cticamente semejantes. Por otro lado, a relaciones de expansio´n baja, es
complicado caracterizar la turbina, debido a la tendencia exponencial que
observamos al comienzo de todos nuestros mapas.
Adema´s, hemos de tener en cuenta que para los distintos MFR y los
distintos reg´ımenes de giro, no existen cambios significativos, simplemente
se sigue una tendencia coherente. Por u´ltimo, podemos observar en todos
los mapas anteriores como a MFR cercanos a 0 a 1 existen dificultades en
el ca´lculo, por lo que el error se incrementa en exceso.
Un u´ltimo apunte antes de mostrar los resultados ser´ıa explicar la no-
menclatura usada en los t´ıtulos de las gra´ficas. La rama Top es la rama 1 o
shroud y, por consiguiente, la rama Bottom es la 2 o hub. Despue´s, indica-
mos las revoluciones del la turbina, las del motor y el MFR. Por u´ltimo, el
te´rmino HF hace referencia a condiciones de alto caudal, en torno al 75 %
del par ma´ximo.Pasamos ahora a mostrar los resultados de la segunda si-
mulacio´n, en las que obtenemos las matrices de transferencia. El nu´mero de
ventanas utilizado en el me´todo de Welch ha sido de 500 y la frecuencia de
muestreo 4000 Hz:
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Top 97krpm 4600rpm 100x100 HF
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T324
Figura 6.9: Matriz de transferencia MFR=0.5,4600 rpm, pulsando en Top.
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Figura 6.10: Matriz de transferencia MFR=0.7, 4600 rpm, pulsando en Top.
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R31
R32
R4
T3132
T3231
T431
T432
T314
T324
Figura 6.11: Matriz de transferencia MFR=0.5, 4600 rpm, pulsando en Bot-
tom.
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Figura 6.12: Matriz de transferencia MFR=0.3, 4600 rpm, pulsando en Bot-
tom.
Antes de continuar mostrando resultados, debemos hacer hincapie´ en la
relacio´n que existe entre las matrices de transferencia y los mapas de a´rea
efectiva. Como se puede observar en el mapa 6.5, si pulsamos en la rama 1,
a mayor MFR mayor es el a´rea efectiva. Esto se relaciona con las matrices
6.9 y 6.10, ya que a a´rea efectiva grande, la rama transmite mucho. La
objecio´n es clara si comparamos la T31,4 en esta matrices. Observamos como
durante todo el rango de frecuencia, la transmisio´n en esa rama es alta. Por
el contrario, si nos fijamos en la otra rama, como su a´rea efectiva disminuye
al variar el MFR, su transmisio´n sera´ menor como se puede comprobar al
comparar T32,4 y a su vez, a altas frecuencias, refleja ma´s, como se puede
observar ambas en los valores de ambas R32 y debido al impacto del rotor.
Todo lo contrario sucede cuando pulsamos en 2, nos encontramos con el
mismo caso a la inversa, el a´rea efectiva ahora es mayor en la segunda rama
a MFR ma´s bajo (mapa 6.6), por lo que, como se puede comparar en las
matrices 6.11 y 6.12, la transmisio´n en la rama 2 es mayor a MFR 0.3, al
igual que la reflexio´n en la rama 1.
6.7. Resultados 69
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000
f [Hz]
60
70
80
90
100
110
120
130
140
dB
Top 97krpm 4600rpm 100x100 HF
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Figura 6.13: Comparacio´n de resultados MFR=0.5,4600 rpm, pulsando en
Top.
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Figura 6.14: Comparacio´n de resultados MFR=0.7, 4600 rpm, pulsando en
Top.
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Figura 6.15: Comparacio´n de resultados MFR=0.5, 4600 rpm, pulsando en
Bottom.
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Figura 6.16: Comparacio´n de resultados MFR=0.3, 4600 rpm, pulsando en
Bottom.
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En las figuras 6.13-6.16 se muestran los resultados experimentales de
los pulsos de presio´n que viajan desde la entrada de la turbina hacia aguas
arriba y el que viaja desde la salida hacia aguas abajo, compara´ndolos con
los que se tendr´ıan tras utilizar la matriz de transferencia acu´stica calculada
anteriormente a partir de las simulaciones 1D. En la figura 6.13,se muestra
el caso en el que pulsamos en top a 4600 rpm y un MFR de 0.5, Como se
comento´ antes, el coeficiente de reflexio´n R31 se define como la relacio´n entre
el componente reflejado de la presio´n y la onda de presio´n incidente. Este
tiene un valor que va decreciendo a lo largo de todas las frecuencias (6.9) lo
que hace que la sen˜al que hace referencia a la reflexio´n en la rama 1 (rojo)
mantenga una pendiente descendente .
Por otro lado, la cosa es ma´s compleja de lo que se esperaba. Se puede
observar reflexiones altas en las ramas en las que se esta´ pulsando. Ramas
que, por consiguiente, su a´rea efectiva es mayor y por tanto, la reflexio´n
obtenida es contraria a lo esperado. Lo que ocurre es que refleja ma´s hacia
la rama 1 porque transmite menos tambie´n hacia la rama 2. En tal caso,
desde el punto de vista acu´stico hay que tener en cuenta tanto el a´rea efectiva
de la propia rama como la de la otra rama.
La afirmacio´n es clara, el a´rea es ma´s grande por lo que deber´ıa reflejar
menos. Pero el valor ya es muy grande, por lo que la diferencia en reflexio´n
debido a eso es pequen˜a. Por el contrario, el a´rea de la rama hub es ma´s
pequen˜a, por lo que la transmisio´n indirecta es menor. Esa potencia acu´stica
que no se transmite hacia aguas arriba de hub tiene que ir a algu´n lado. Parte
ira´ a trave´s del rotor y parte se reflejara´ de vuelta por 1 hacia aguas arriba.
La explicacio´n es similar para los pulsos en Bottom, pero en este caso, al ser
el a´rea efectiva superior en esta rama, la transmisio´n sera´ mayor en la rama
2.
Pasamos a mostrar una serie de gra´ficas en las que expondremos las
diferencias entre los resultados calculados mediante nuestras matrices de
transferencia y los resultados reales:
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Figura 6.17: Diferencia de resultados MFR=0.5, 4600 rpm, pulsando en Top.
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Figura 6.18: Diferencia de resultados MFR=0.7, 4600 rpm, pulsando en Top.
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Figura 6.19: Diferencia de resultados MFR=0.5, 4600 rpm, pulsando en Bot-
tom.
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Figura 6.20: Diferencia de resultados MFR=0.3, 4600 rpm, pulsando en Bot-
tom.
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Observamos, de forma general, como a frecuencias bajas, el error en-
tre ambos me´todos es mı´nimo, por lo que la caracterizacio´n de la turbina
podr´ıamos considerarla correcta. Todo lo contrario ocurre a frecuencias al-
tas, donde la diferencia de decibelios sobre pasa en algunos casos en 15. Esto
se debe a la poca linealidad que existe y por tanto, nuestro me´todo pierde
validez. En cuanto a la comparacio´n entre distintos MFR, observamos un
aumento en el error de alrededor de 3 dB de media, por lo que la diferencia
aumenta a MFR distintos de 0,5.
Cap´ıtulo 7
Caso sinte´tico 1D:
Simulacio´n con pulso en
ambas ramas.
7.1. Introduccio´n
Despue´s de confirmar la viabilidad del uso de matrices de transferencia
para caracterizar una turbina tras la comparacio´n con resultados experimen-
tales, nos parece interesante comprobar la posibilidad de dicha caracteriza-
cio´n pero en esta ocasio´n, en un caso sinte´tico creado por nosotros mediante
el modelo unidimensional. Adema´s, durante el estudio, nos surge la duda
de si una “matriz de transferencia promedio”, es decir, una matriz creada a
partir de varios MFR (como por ejemplo, usar una matriz de transferencia
para MFR 0.5 a partir de una media entre matrices creadas en MFR 0 y 1)
nos podr´ıa ser u´til para mejorar la precisio´n de nuestro ana´lisis. Por u´ltimo,
se comprobara´ adema´s la viabilidad de lo comentado para dos frecuencias
pulso distintas, y as´ı poder comparar los resultados obtenidos para distintos
casos.
7.2. Me´todo de ca´lculo
La metodolog´ıa empleada es similar a la del cap´ıtulo anterior, simplemen-
te el pulso que introducimos es sinte´tico en ambas ramas de forma alterna
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(MFR = 0.5) y se creara´n ma´s matrices de transferencia para “jugar” con
ellas y establecer “matrices promedio”. Se trabajara´ a 100 000 rpm y el pul-
so, con forma de diente de sierra, variara´ entre los 1.5 y 2.5 Bar de forma
perio´dica a 100 y 1000 Hz (Figuras 7.1 y 7.2).
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Figura 7.1: Pulso a 100 Hz.
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Figura 7.2: Pulso a 1000 Hz.
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Conocidos los pulsos, se procedera´ a calcular las matrices de transferen-
cia. Dado que el MFR del ensayo es 0.5, se calculara´n matrices a MFR 0, 0.5
y 1, para comparar la viabilidad de las “matrices promedio” ya comentadas
anteriormente. Para ello, se ha optado por una formulacio´n de este tipo:
ATMPromedio = 0,25 ·ATMMFR=0 +0,25 ·ATMMFR=1 +0,5 ·ATMMFR=0,5
(7.1)
7.3. Resultados
Se mostrara´n a continuacio´n las matrices de transferencia calculadas para
llevar a cabo el caso sinte´tico. La nomenclatura es ide´ntica a la mostrada en
el cap´ıtulo anterior, manteniendo adema´s las variables del me´todo de Welch
(500 ventanas y 4000 Hz de frecuencia de muestreo):
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Figura 7.3: Matriz de transferencia MFR=0.5, 100k rpm
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Figura 7.4: Matriz de transferencia MFR=0, 100k rpm
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Figura 7.5: Matriz de transferencia MFR=1, 100k rpm
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Figura 7.6: Comparacio´n de resultados MFR=0.5,100k rpm
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Figura 7.7: Comparacio´n de resultados MFR=0.5,100k rpm
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Figura 7.8: Comparacio´n de resultados MFR=0.5,100k rpm
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Figura 7.9: Comparacio´n de resultados MFR=0.5,100k rpm
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Si hacemos referencia a las matrices de transferencia (Figuras 7.3, 7.4 y
7.5), las conclusiones que podemos sacar son similares a las del cap´ıtulo an-
terior, salvo algunas excepciones. En la figura 7.3, se observa una tendencia
ana´loga en todas las transmisiones, debido a la “simetr´ıa” con la que opera
la turbina a MFR = 0.5. Los niveles de presio´n de ambas ramas son del mis-
mo orden, por lo que la paridad entre T31,32-T32,31,T4,31-T4,32 y T31,4-T32,4
es obvia.
Si observamos ahora la figura 7.4, vemos como, para MFR = 1, la trans-
misio´n de la rama 1 a la 2 es alta debido a que en este caso, los niveles de
presio´n son bastante ma´s altos en Top. Se ve representada una asimetr´ıa
clara a consecuencia de lo comentado: T31,4 y T32,4 tienen valores muy dis-
pares, a la vez de una diferencia de transmisio´n notable entre T31,32 y T32,31.
Ocurre todo lo contrario en la figura 7.5, la transmisio´n de la rama 2 a la
rama 1 es muy alta, llegando a puntos incoherentes a altas frecuencias. Esto
es debido a que en este caso, los valores altos de presio´n se encuentran en
Bottom. Adema´s, y siguiendo con los mismos razonamientos, la transmisio´n
de la rama 2 hacia la rama de salida es mucho ma´s alta que de la rama 1 a
esta.
Comparando ahora el modelo unidimensional con los datos obtenidos a
trave´s de la matriz de transferencia (Figuras 7.6 y 7.8) observamos como,
para el caso de 100 Hz, existe una diferencia mı´nima entre ambos me´todos.
Los errores no superan los 10 dB en el mayor de los casos y las tendencias
son similares. Por otro lado, en el caso del pulso a 1000 Hz, encontramos
errores resen˜ables fuera del rango de los 1000 Hz, aunque es cierto que se
siguen tendencias semejantes. Esto puede deberse a efectos no-lineales que
surgen en el modelo al trabajar a frecuencias ma´s altas.
Analizando ahora uno de los puntos importantes del cap´ıtulo, y haciendo
referencia a las figuras 7.6 y 7.7, observamos como usar la matriz de trans-
ferencia media no nos aporta ninguna mejora adicional. La diferencia entre
ambos me´todos es mı´nima por lo que, para nuestro caso, no es oportuno
desarrollar todas las matrices.

Cap´ıtulo 8
Conclusiones
Una vez finalizado el proyecto, pasaremos a sacar las oportunas con-
clusiones acerca del mismo. En este Trabajo Fin de Grado se estudia la
viabilidad de un modelo unidimensional utilizado para caracterizar una tur-
bina de tipo “twin” mediante el uso de matrices de transferencia que nos
mostrara´n las pe´rdidas de transmisio´n de onda incidente y reflejada.
Se ha utilizado este me´todo debido al coste computacional bajo, a la sen-
cillez en comparacio´n con otros modelos multidimesionales que multiplican
el coste computacional y su bajo coste monetario.
En relacio´n a los objetivos cumplidos, hemos observado como el me´to-
do es viable de forma general. A bajas frecuencias observamos errores muy
bajos por lo que la caracterizacio´n de la turbina podr´ıa realizarse sin pro-
blema alguno. No obstante, encontramos errores grandes a altas frecuencias
y en MFR distintos a 0,5. Esto supone un pequen˜o contratiempo, ya que el
cara´cter no lineal de la acu´stica produce errores debido a que se ha asumi-
do la hipo´tesis de linealidad. Adema´s, el pulso aleatorio que se ha utilizado
para las simulaciones es algo distinto al que tendr´ıa el pulso de un motor
entrando a la turbina.
Existe tambie´n las posibilidad de que los extremos anecoicos utilizados
en las simulaciones no sean del todo similares a la condicio´n de contorno
necesaria para que los resultados salgan con una mayor precisio´n.
En cuanto a la relacio´n entre ambas simulaciones, observamos como a
a´reas efectivas grandes, la transmisio´n en esa rama es alta mientras que a
a´reas efectivas bajas, la reflexio´n es alta. Esto tiene sentido ya que como se
ha comentado anteriormente, el rotor funcionaria como extremo anecoico y
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por tanto, a una menor a´rea efectiva la reflexio´n sera´ alta y viceversa.
Si hacemos referencia ahora al estudio sinte´tico, podemos concluir que
los resultados han sido muy positivos.
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Figura 8.2: Comparacio´n de resultados MFR=0.5,100k rpm
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Como podemos observar en la figura 8.2, el error a frecuencias bajas
de pulso es mı´nimo en todo el espectro de frecuencias, no superando los 5
dB en gran parte de este. Esto es muy pra´ctico, ya que nos va a permitir
caracterizar turbina tambie´n con el modelo unidimensional. Por otra parte,
si observamos la figura 8.1, vemos como, a frecuencias de pulso medias-altas,
el error es alto fuera del rango de los 1000 Hz, llegando a puntos donde la
diferencia entre el modelo 1D y el me´todo de las matrices supera los 20 dB.
Trabajar a este tipo de frecuencias con esta metodolog´ıa podr´ıa servirnos
para sacar tendencias en nuestros resultados. Adema´s, se ha comprobado
que el uso de matrices de transferencia promedio no ser´ıa necesario, ya que
la diferencia entre resultados aplicando dichas matrices es mı´nima (Figura
7.7).
Por u´ltimo, cabe resaltar la importancia de la geometr´ıa variable y del
rendimiento de la turbina. Aunque en este estudio con se haya trabajado
con ella, la repercusio´n en el a´rea efectiva es notable, por lo que tendra´
incidencia de forma directa en un proyecto acu´stico de este calibre.
8.1. Trabajos futuros
Para ca´lculos ra´pidos, se puede obtener el punto de operacio´n medio
de un ciclo de motor utilizando el modelo de extrapolacio´n de mapa de
turbina en modo estacionario. A partir de la temperatura de salida de los
cilindros, del caudal y del re´gimen de giro de la turbina, se puede calcular
cua´l es su relacio´n de expansio´n, su rendimiento y su temperatura de salida.
Con los datos de la relacio´n de expansio´n media y del re´gimen de giro, se
puede obtener la matriz de transferencia acu´stica de una tabla de interpo-
lacio´n precalculada a partir del modelo unidimensional. De este modo, en
simulaciones de motor de valores medios, se pueden obtener resultados razo-
nablemente precisos con un coste computacional muy reducido, incluyendo
el comportamiento acu´stico de la turbina.
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Pliego de condiciones
1. Introduccio´n
Se expondra´n ahora las condiciones para la elaboracio´n de un trabajo
teo´rico, condiciones relacionadas con la seguridad y garant´ıas a tener en
cuenta para ejecutarlo de manera correcta.
2. Articulo I: Reglamento de los servicios de pre-
vencio´n
2.1. Integracio´n de la actividad preventiva
La prevencio´n de riesgos laborales, como actuacio´n a desarrollar en el
seno de la empresa, debera´ integrarse en el conjunto de sus actividades y
decisiones, tanto en los procesos te´cnicos, en la organizacio´n del trabajo y
en las condiciones en que e´ste se preste, como en la l´ınea jera´rquica de la
empresa, incluidos todos los niveles de la misma. La integracio´n de la pre-
vencio´n en todos los niveles jera´rquicos de la empresa implica la atribucio´n
a todos ellos y la asuncio´n por e´stos de la obligacio´n de incluir la preven-
cio´n de riesgos en cualquier actividad que realicen u ordenen y en todas las
decisiones que adopten.
2.2. Accio´n de la empresa en materia de prevencio´n de ries-
gos
El establecimiento de una accio´n de prevencio´n de riesgos integrada en
la empresa supone la implantacio´n de un plan de prevencio´n de riesgos que
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incluya la estructura organizativa, la definicio´n de funciones, las pra´cticas,
los procedimientos, los procesos y los recursos necesarios para llevar a cabo
dicha accio´n.
3. Articulo II: Factores de riesgo en el trabajo
El desarrollo de la actividad diaria en los puestos y lugares de trabajo esta´
condicionado por los llamados factores y agentes del trabajo. Estos pueden
ser:
Materiales, como son por ejemplo las escaleras porta´tiles, los equipos
ele´ctricos, las zonas de circulacio´n y paso, los pasillos, puertas y esca-
leras, los aparatos elevadores
Personales, como son la experiencia profesional, los conocimientos, la
actitud frente a la seguridad, las caracter´ısticas f´ısicas y sensibilidades
especiales, etc.
4. Articulo III: Seguridad en la oficina.
La zonas de paso deben estar libres de obsta´culos que dificulten el paso:
papeleras, archivadores, etc.
Evitar que los cables ele´ctricos, cables de ordenadores, de tele´fono, etc.
este´n situados en las zonas de paso.
En el caso de que se produzcan derrames, e´stos deben ser limpiados
ra´pidamente evitando posibles resbalones.
Debera´ evitarse la presencia de irregularidades en el suelo que puedan
originar ca´ıdas: baldosas sueltas, bordes de moquetas levantados, etc.
Cuando los suelos este´n en condiciones especialmente resbaladizas:
(por ejemplo suelos recie´n fregados o recie´n encerados) es conveniente
advertir dichas circunstancias mediante sen˜alizacio´n adecuada.
5. Articulo IV: Espacio de trabajo.
Sus dimensiones mı´nimas sera´n las siguientes:
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La zonas de paso deben estar libres de obsta´culos que dificulten el paso:
papeleras, archivadores, etc.
Evitar que los cables ele´ctricos, cables de ordenadores, de tele´fono, etc.
este´n situados en las zonas de paso.
En el caso de que se produzcan derrames, e´stos deben ser limpiados
ra´pidamente evitando posibles resbalones.
5.1. Mesa de trabajo:
Si el trabajo requiere el uso de teclado de ordenador o bien cualquier otra
actividad que requiera una gran libertad de movimientos, es necesario que el
plano de trabajo este´ situado a la misma altura de los codos, por lo que la
mesa de trabajo debera´ ser un poco ma´s baja que e´stos. En caso de limitarse
a trabajos de lectura y escritura la altura del plano de trabajo se situara´ al
nivel de los codos, considera´ndose, como referencia, la altura de las personas
de mayor talla, dado que para las dema´s se adaptara´ mediante la regulacio´n
de la altura del plano del asiento de la silla.
5.2. Silla de trabajo:
En funcio´n de cada uso y de las dimensiones corporales de la persona se
requiere un disen˜o espec´ıfico para cada situacio´n. No obstante, en los trabajos
de oficina, podr´ıamos generalizar en base a los requisitos siguientes:
Asiento regulable en altura comprendida entre 380 y 460 mm, anchura
entre 400 y 450 mm y profundidad entre 380 y 420 mm. Acolchado
recubierto con tela flexible y transpirable y borde anterior inclinado.
Respaldo del mismo material que el asiento. Si es alto debe poseer apo-
yo lumbar y una inclinacio´n, hacia atra´s, de unos 15°. Si el respaldo es
bajo debe permitir su regulacio´n en altura e inclinacio´n para conseguir
el correcto apoyo de la zona lumbar.
El apoyabrazos es indicado para aquellos trabajos en los que se exija
una gran estabilidad de la mano y que, por el contrario, no se precise
de una gran libertad de movimientos.
La base de apoyo de 5 brazos con ruedas adema´s de permitir una total
libertad de movimientos evita el vuelco accidental de la silla.
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6. Articulo V: Ambiente luminoso.
Un nivel de iluminacio´n insuficiente, unos contrastes y brillos excesi-
vos, o los deslumbramientos pueden ser causa de irritacio´n de ojos, dolores
de cabeza y errores en la ejecucio´n de tareas. La falta de luz natural y la
frecuencia de parpadeo en montajes simples de fluorescentes puede tambie´n
estar en el origen de molestias, siendo esto u´ltimo ma´s propio de fa´bricas
que de oficinas. Para trabajo en oficinas la gu´ıa te´cnica sobre lugares de
trabajo del INSHT indica:
Lugar de trabajo Lux
Archivos, copiadoras, a´reas de circulacio´n 300
Lectura, escritura,mecanograf´ıa,proceso de datos 500
Dibujo te´cnico 750
Disen˜o asistido (CAD) 500
Salas de reunio´n 500
Puestos de recepcio´n 300
Almacenes 200
Tabla 1: Tabla de iluminacio´n adecuada segu´n el INSHT.
7. Articulo VI: Confort acu´stico.
Los criterios de confort acu´stico se basan en la necesidad de disponer
de unos l´ımites recomendados de los ruidos de fondo de tal forma que no
interfieran en el desarrollo de la actividad. Los distintos criterios difieren
poco entre s´ı, ya que suministran informacio´n sobre las caracter´ısticas y
contenido espectral que debe exigirse a un ruido de fondo para que pueda
desarrollarse confortablemente una actividad.
Oficinas dB
Salas de consejos 25-35
Sala de conferencias 30-40
Oficinas de directivos 35-45
Oficinas de supervisores, salas de recepcio´n 35-50
Oficinas generales, salas de disen˜o 40-45
Vest´ıbulos y corredores 40-45
Salas de ordenadores 45-65
Tabla 2: Ruidos de fondo confortables en funcio´n de la actividad, segu´n
criterios NC
8. Articulo VII: Confort te´rmico. 93
Por otro lado, el INSHT recomienda mantener los niveles de presio´n
sonora en los l´ımites de 60- 70 dB (A) ya que valores superiores pueden
producir fatiga, estre´s o dolor de cabeza.
8. Articulo VII: Confort te´rmico.
En los locales de trabajo cerrados debera´n cumplirse, en particular, las
siguientes condiciones:
La temperatura de los locales donde se realicen trabajos sedentarios
propios de oficinas o similares estara´ comprendida entre 17 y 27º C.
La temperatura de los locales donde se realicen trabajos ligeros estara´
comprendida entre 14 y 25º C.
La humedad relativa estara´ comprendida entre el 30 y el 70 %, excepto
en los locales donde existan riesgos por electricidad esta´tica en los que
el l´ımite inferior sera´ el 50 %.
Los trabajadores no debera´n estar expuestos de forma frecuente o con-
tinuada a corrientes de aire cuya velocidad exceda los siguientes l´ımi-
tes:
 Trabajos en ambientes no calurosos: 0,25 m/s.
 Trabajos sedentarios en ambientes calurosos: 0,5 m/s.
 Trabajos no sedentarios en ambientes calurosos: 0,75 m/s
9. Articulo VIII: Seguridad contra incendios.
En la oficina existe tambie´n el riesgo de incendio debido, por un la-
do, a la presencia de materiales combustibles (papeles, muebles de oficina,
cortinas,...) y por el otro las posibles conductas peligrosas de las personas
que en ella trabajan.La mejor actitud preventiva debe llevarnos a impedir el
comienzo de un incendio mediante:
El control de los combustibles y de los focos de ignicio´n.
La eliminacio´n de los materiales combustibles innecesarios, mejorando
el orden y limpieza de los almacenes y puestos de trabajo.
El disen˜o seguro de las instalaciones ele´ctricas y su mantenimiento
perio´dico.
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Detectar el incendio en el momento en que se produzca o lo antes
posible.
Dar la alarma a las personas que integran los equipos de intervencio´n.
Transmitir la alarma a los servicios pu´blicos de extincio´n.
Facilitar la evacuacio´n de las a´reas afectadas por el incendio.
Posibilitar la extincio´n del incendio o su control. [11]
Documento III
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Presupuesto
1. Ana´lisis de datos y resultados
En este apartado se expondra´n los costes del procesado de datos, ana´lisis
de resultados y elaboracio´n de conclusiones por parte de los contribuyentes al
trabajo. Para el ca´lculo del salario bruto, se ha tenido en cuenta la cotizacio´n
a la seguridad social de un contrato de duracio´n determinada (31.1 %) ma´s
1 % en concepto de accidentes de trabajo y enfermedades profesionales :
Concepto Unidades Coste Unitario Importe
Ingeniero Aeroespacial de grado 90 horas 10 e/h 900,00 e
Ingeniero Investigador 15 horas 15,13 e/h 226,95 e
Ingeniero Doctorando 5 horas 12 e/h 60,00 e
Total Neto 1.186,95 e
Total Bruto 1.567,96 e
Tabla 3: Coste del ana´lisis de los datos y resultados.
1.1. Presupuesto de redaccio´n
Concepto Unidades Coste Unitario Importe
Ingeniero Aeroespacial de grado 130 horas 10 e/h 1.300,00 e
Total Neto 1.300,00 e
Total Bruto 1.717,30 e
Tabla 4: Coste de redaccio´n.
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2. Presupuesto de las simulaciones
En esta seccio´n, se expondra´n los costes relacionados con las simulaciones
realizadas para la elaboracio´n del proyecto. Se ha tenido en cuenta tanto
la programacio´n del programa desarrollado por el CMT-Motores te´rmicos,
OpenWAM, como los sucesivos scripts de Matlab usados para la elaboracio´n
del trabajo:
2.1. Coste de programacio´n
Concepto Unidades Coste Unitario Importe
Ingeniero Aeroespacial de grado 30 horas 10 e/h 300,00 e
Ingeniero Investigador 60 horas 15,13 e/h 907,80 e
Ingeniero Doctorando 40 horas 12 e/h 480,00 e
Total Neto 1.687,80 e
Total Bruto 2.229,58 e
Tabla 5: Coste de la programacio´n.
2.2. Coste de simulacio´n y ana´lisis de resultados
Concepto Unidades Coste Unitario Importe
Ingeniero Aeroespacial de grado 60 horas 10 e/h 600,00 e
Ingeniero Investigador 10 horas 15,13 e/h 151,30 e
Ingeniero Doctorando 5 horas 12 e/h 60,00 e
Total Neto 811,30 e
Total Bruto 1.071,72 e
Tabla 6: Coste de las simulaciones y ana´lisis de los resultados.
2.3. Amortizacio´n del equipo informa´tico
Concepto Coste Per´ıodo de Per´ıodo Coste
Amortizacio´n Amortizado Amortizacio´n
Ordenador 450 e 4 an˜os 11 meses 103,125 e
Software (Matlab) 800e 1 an˜o 1 an˜o 800,00 e
Total 903,13 e
Tabla 7: Coste del equipo informa´tico.
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2.4. Presupuesto total de las simulaciones
Concepto Importe
Coste de programacio´n 2.229,58 e
Coste de simulacio´n y ana´lisis de resultados 1.071,72 e
Coste de amortizacio´n del equipo informa´tico 903,13 e
Total 4.204,43 e
Tabla 8: Presupuesto total de las simulaciones.
3. Presupuesto total del proyecto
Concepto Importe
Coste total de los ensayos 3.285,26 e
Coste total de las simulaciones 4.204,43 e
Total 7.489,69 e
Total + 21 % IVA 9.062,52 e
Tabla 9: Presupuesto total del proyecto.
As´ı pues, el coste final del proyecto suma un total de #NUEVE MIL
SESENTA Y DOS EUROS CON CINCUENTA Y DOS CE´NTIMOS#.
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